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RESUMO
Trocadores de calor assistidos pela tecnologia de termossifões são equi-
pamentos altamente eficientes. Estes tipos de dispositivos podem trans-
ferir altas taxas de calor, com baixas resistências térmicas, entre dois
escoamentos com diferentes temperaturas. Diferentes configurações ge-
ométricas podem ser adotadas, dependendo da aplicação, incluindo os
trocadores de fluxo cruzado ou casco – tubos. Nestes tipos de trocadores
de calor, os fluxos das correntes quente e fria ocorrem externamente ao
feixe de tubos. Para a estimativa dos coeficientes de troca de calor externa
por convecção externa e a para a determinação das perdas de carga mono-
fásicas, são usadas correlações experimentais. Entretanto, correlações ex-
perimentais podem não estar disponíveis para geometrias complexas ou/e
quando as propriedades termofísicas ficam fora do intervalo de validade,
como acontece com fluidos muito viscosos. Ferramentas de dinâmica
de fluidos computacional (CFD) mostram ter grande aplicabilidade no
projeto de trocadores de calor. Uma das principais dificuldades no estudo
de trocadores assistidos por termossifões é selecionar uma correlação
apropriada para acoplar termicamente os fenômenos internos de mudança
de fase com os escoamentos em convecção forçada externa ao feixe de
tubos. Neste trabalho, é proposta uma metodologia de acoplamento tér-
mico empregando ferramentas numéricas para trocadores de calor com
termossifões. A metodologia acopla o modelo de resistência térmica equi-
valente para termossifões, associada à mudança de fase interna, com as
simulações numéricas dos escoamentos externos. Foram estudados três
casos: o primeiro consiste de um termossifão único trocando calor com
duas correntes fluidas em escoamento cruzado, o segundo de um feixe de
termossifões e finalmente, no terceiro caso, foi analisado um trocador de
calor completo do tipo casco – casco assistidos por termossifões. Para a
avaliação do coeficiente externo de transferência de calor por convecção,
foram comparadas as previsões feitas pelas correlações experimentais
presentes na literatura contra as respectivas estimativas obtidas da análise
computacional. Os resultados obtidos apresentam boa concordância entre
os modelos numéricos e os modelos semianalíticos analisados.
Palavras-chave: Trocadores de calor. Acoplamento térmico. Termossi-
fões. Métodos numéricos e semianalíticos.

ABSTRACT
Two-phase thermosyphon heat exchangers are highly efficient equipment.
They can transfer high heat flux rates, with low thermal resistances, be-
tween two fluid streams at different temperatures. Different geometry
configurations can be adopted, depending on the application, includ-
ing: cross-flow and shell and tube, among others. These equipment are
normally designed using convection heat transfer and friction empirical
correlations for cross-flow external to the tube banks, which are coupled
with thermosyphon internal thermal resistance correlations. However,
correlations may not be available for complex geometries and/or when
the fluid thermophysical properties are outside the valid range of the
cross-flow correlations, as happens with very viscous fluids. Computa-
tional fluid dynamic (CFD) tools have shown to be a powerful design
tool for this type of equipment. The main difficulty that arises with this
approach is to select the appropriate correlations to be used to couple the
thermosyphon internal phase change phenomena with the external forced
convection over the evaporator and condenser outside walls. In this work,
a numerical model for thermal coupling in two-phase thermosyphon heat
exchangers is proposed. This methodology couples thermosyphon total
thermal resistance model, which is associated with the internal phase
change, with the numerical simulation of the external flows. For a com-
parison purposes, three cases were studied: the first consists of a single
thermosyphon, with external cross-flow the second is thermosyphon
bundle in cross-flow and, finally, a complete thermosyphon shell and
shell heat exchanger. To validate the external convection heat transfer
coefficients obtained numerically, they were compared with experimental
correlations available from literature. The obtained results show good
agreement between the numerical and the semi-analytical models.
Keywords: Heat exchangers. Thermal coupling. Thermosyphons. Nu-
merical and semianalytical methods.
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1 INTRODUÇÃO
1.1 ANTECEDENTES
O crescente desenvolvimento industrial ao longo das últimas
décadas, combinado ao desejo de se aproveitar o calor residual de diversos
processos industriais, têm levado ao rápido aprimoramento de dispositivos
térmicos mais eficientes. Dentre os diversos equipamentos que evoluíram
com o passar dos anos, um dos destaques foram os trocadores de calor.
Trocadores de calor, que podem ser empregados para a conservação
de energia em processos industriais, são objeto de multiplos estudos
e ainda hoje busca-se o aprimoramento desses sistemas, visando tanto
a conservação de energia quanto a elaboração de projetos aplicados à
situações especificas.
O trocador de calor do tipo casco – tubos é, dentre os diversos
tipos de trocadores existentes, um dos mais usados na indústria do petró-
leo, por serem confiáveis e por sua manutenção ser relativamente fácil de
ser realizada. Estima-se que mais de 35% dos trocadores de calor usados
em plantas são do tipo casco – tubos (MASTER et al., 2003). Porém, não
são incomuns problemas de contaminação entre os fluxos dos fluidos que
escoam no casco e no interior dos tubos, devido a perfurações ou outros
tipos de vazamentos.
Trocadores de calor assistidos por termossifões podem evitar a
contaminação entre fluidos, isolando-os em dois cascos separados, um
para cada fluido. Neste caso, o acoplamento térmico entre fluxos se dá
através da tecnologia de termossifões.
Trocadores de calor com tubos de calor ou termossifões apre-
sentam alta efetividade na recuperação de calor residual em processos
industriais, pois, além de serem termicamente eficientes, apresentam
flexibilidade geométrica, ou seja, são compactos, apresentam partes não
móveis, têm baixo peso, são passivos e os fluxos dos fluidos quente e frio
são separados em carcaças diferentes (VASILIEV, 2005; FAGHRI, 2014).
São muito usados em aplicações envolvendo trocas de calor entre fluxos
de gás (gás – gás), entre fluxos de gás e líquido (gás – líquido) ou entre
fluxos de líquidos (líquido – líquido). Porém, por ser uma tecnologia
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ainda recente, este equipamento ainda merece um grande volume de
pesquisas, visando o aprimoramento de aspectos térmicos, geométricos e
mecânicos (PIORO; PIORO, 1997).
Neste contexto, o Laboratório de Tubos de Calor (LABTU-
CAL/EMC/UFSC) tem atuado no desenvolvimento de projetos de tro-
cadores de calor usando a tecnologia de termossifões e que vêm sendo
desenvolvidos e construídos pela indústria nacional, especialmente para
processos envolvendo a troca de calor do tipo gás – gás
O trocador de calor a ser estudado nesta dissertação é assistido
por termossifões, e visa aplicações em processos de troca de calor entre
duas correntes de líquido. Como os fluxos frio e quente escoam em cascos
separados, são classificados como casco – casco. A Figura 1 apresenta
um desenho esquemático de um trocador de calor do tipo caso – casco
com termossifões, o qual consiste basicamente de dois cascos cilíndricos
adjacentes, por onde circulam os fluidos. Os tubos termossifões bifásicos
conectam termicamente os dois cascos, transferindo calor de um fluido
para outro.
Figura 1 – Trocador de calor casco – casco termossifões.
Fonte – Labtucal.
1.2 MOTIVAÇÃO
As metodologias de cálculo para estimar a perda de carga e o
coeficiente de transferência de calor na região do casco em trocadores
de calor casco – tubos usam várias simplificações devido à natureza
altamente complexa do escoamento. O conceito de que o escoamento na
região do casco pode ser modelado como sendo o escoamento em um
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feixe de tubos ideal multiplicado por um fator de correção dependente
da geometria e das condições de fluxo na região interior do casco, é
frequentemente adotado.
Para o caso do trocador casco – casco termossifões, a simpli-
ficação descrita acima pode ser usada na estimativa do coeficiente de
transferência de calor e da perda de carga, porque, a região entre o casco
e os termossifões é geometricamente igual ao trocador de calor casco –
tubos, enquanto que a temperatura de parede externa dos termossifões
é constante. Já no interior dos termossifões a mudança de fase pode
ser calculada usando modelo semianalíticos específicos disponíveis na
literatura.
Um dos desafios de projeto para este novo tipo de trocador
de calor correspondem às metodologias de cálculo a serem usadas na
estimativa do coeficiente de transferência de calor e da perda de carga
para a região do casco. Isto deve-se fundamentalmente ao fato de que
se o número de Prandtl excede à faixa de aplicabilidade das correlações
semianalíticas encontradas na literatura, os resultados obtidos podem
possuir alto grau de incerteza.
Um dos casos onde será aplicado este novo conceito de troca-
dor corresponde as plantas de refino on e off-shore, onde o petróleo
considerado corresponde ao mais viscoso encontrado no Brasil. Conse-
quentemente, uma análise mais aprofundada do comportamento térmico
e hidrodinâmico deste novo tipo de trocador faz-se necessária.
Outro desafio presente corresponde ao atendimento do balanços
de energia entre as regiões do evaporador e do condensador. Nesta disser-
tação este problema será definido como sendo o atendimento do acopla-
mento térmico. Estudos prévios mostraram divergência no atendimento
do acoplamento térmico de até 27% nas taxas de calores trocados (MO-
REIRA et al., 2015). Portanto, uma análise acoplada do comportamento
térmico é necessária.
1.3 OBJETIVOS
1.3.1 Objetivo geral
O objetivo geral do presente estudo é avaliar semianaliticamente
e numericamente o desempenho térmico e hidrodinâmico de um trocador
de calor casco – casco termossifões, para aplicações em trocas de calor
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entre correntes de líquidos.
1.3.2 Objetivos específicos
Para atingir o objetivo geral, foram estabelecidos os seguintes
objetivos específicos:
1. Realizar uma revisão bibliográfica referente aos métodos de avalia-
ção da transferência de calor e perda de carga tanto em feixes de
tubos como em trocadores de calor casco – tubos;
2. Avaliar analiticamente e numericamente e o coeficiente de transfe-
rência de calor e a perda de carga em feixes de tubos desalinhados
usando ar, água e petróleo como fluidos do escoamento externo;
3. Avaliar analiticamente e numericamente o coeficiente de transfe-
rência de calor médio e a perda de carga em trocadores de calor
casco – tubos;
4. Propor uma metodologia de acoplamento térmico para um único
termossifão entre duas correntes fluidas usando uma ferramenta
numérica;
5. Propor uma metodologia de acoplamento térmico para um feixe de
termossifões entre duas correntes fluidas usando uma ferramenta
numérica;
6. Propor uma metodologia de acoplamento térmico para um troca-
dor de calor casco – casco termossifões usando uma ferramenta
numérica.
1.4 ESTRUTURA DA DISSERTAÇÃO
O presente trabalho está organizado como descrito a seguir.
No capítulo 2 é apresentada uma revisão dos principais métodos de
avaliação térmica e hidrodinâmica de trocadores de calor em geral. Tam-
bém são apresentados os principais modelos para avaliação térmica e
hidrodinâmica de feixes de tubos assim como de trocadores de calor do
tipo casco – tubos. Seguidamente é descrita a analise teórica do trocador
de calor do tipo casco – casco termossifões. Inicialmente é apresentado o
procedimento para acoplamento térmico de um termossifão entre duas
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correntes fluidas em fluxo cruzado, para posteriormente detalhar os proce-
dimentos e hipóteses usadas no acoplamento de um feixe de tubos assim
como do trocador de calor casco – casco termossifões. No capítulo 3 são
estudados numericamente a transferência de calor e a perda de carga em
um trocador de calor casco – tubos. Inicialmente é estudado o efeito do
tamanho da malha no coeficiente de transferência de calor por convecção
hfeixe assim como a perda de carga ∆pfeixe em feixes de tubos desali-
nhados usando ar, água e petróleo como fluidos do escoamento externo.
Posteriormente são analisados conjuntamente o coeficiente de transfe-
rência de calor por convecção hs e perda de carga ∆ps nos dois cascos
separadamente. No capítulo 4 o acoplamento numérico do trocador casco
– casco termossifões é desenvolvido em duas etapas. Primeiramente é
desenvolvido o acoplamento de um único termossifão e de um feixe de
termossifões entre duas correntes fluidas. Nesta etapa é proposta uma
metodologia numérica de acoplamento para feixes de termossifões. Em
seguida, é desenvolvido o acoplamento de trocador de calor completo
do tipo casco – casco termossifões. No capitulo 5 são comparadas as
previsões semianalíticas e numéricas do acoplamento térmico para o
feixe de termossifões, assim, como para o trocador de calor casco – casco
termossifões completo. Finalmente, no capítulo 6 as conclusões e os
trabalhos futuros são apresentados.
Este trabalho foi desenvolvido no Laboratório de Tubos de Ca-
lor - LABTUCAL, dentro de um projeto de pesquisa que visa o desen-
volvimento de trocadores de calor para a cadeia produtiva de petróleo e
gás.
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2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA
Neste capítulo é apresentada uma revisão bibliográfica sobre os
principais temas tratados neste trabalho. Na primeira parte são analisados
os conceitos básicos de trocadores de calor, a avaliação do desempenho
térmico, assim como os métodos clássicos de avaliação destes dispositi-
vos. Em seguida, serão apresentados os conceitos envolvidos em trocado-
res de calor casco – tubos. Posteriormente, são analisados os principais
modelos teóricos para a avaliação da perda de carga e da transferência de
calor em feixe de tubos, e na sequência, são apresentados dados experi-
mentais presentes na literatura para a avaliação térmica e hidrodinâmica
deste tipo de trocador. Finalmente, são revisados os conceitos associados
aos termossifões bifásicos e seu princípio de funcionamento.
2.1 TROCADORES DE CALOR
Trocadores de calor são equipamentos usados para transferir
calor entre dois ou mais fluidos com diferentes temperaturas, os quais são
separados por paredes sólidas (BERGMAN; INCROPERA, 2011). Estes
dispositivos podem apresentar diferentes tamanhos, operar em diferentes
níveis de temperatura e trocar diferentes taxas de calor entre os fluxos.
Estes equipamentos apresentam características mecânicas interessantes
como capacidade de suportar altas pressões e temperaturas. São, desta
forma, amplamente utilizados em diversas aplicações tecnológicas, como
exemplo, são empregados em usinas a vapor, unidades de processamento
químico e de alimentos, indústria de petróleo, entre outros. Assim, tendo
em vista este amplo leque de aplicações, têm sido objeto de estudo por
diversos grupos de pesquisa espalhados em todo o mundo.
Os primeiros protótipos de trocadores de calor tipo casco – tubos
foram desenvolvidos no ano de 1900 para satisfazer as necessidades
das usinas de energia. Naquela época, as pesquisas se concentraram nos
aspectos mecânicos e de manufatura destes equipamentos. Já nos anos de
1920 e 1930, alguns trabalhos, desenvolvidos para a indústria do petróleo,
levaram a aprimoramentos da tecnologia. Nas duas décadas seguintes, o
maior foco das pesquisas visaram melhorias nas trocas térmicas e nos
aspectos mecânicos (MOHAMMADI, 2011).
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2.1.1 Avaliação do desempenho térmico
A avaliação do desempenho térmico de um trocador de calor
se baseia principalmente na análise da relação entre parâmetros como
a taxa total de calor, q [W], as temperaturas de entrada dos fluidos, o
coeficiente global de transferência de calor e a área superficial de troca
térmica. Em geral, são aplicados balanços globais de energia entre os
fluidos e o trocador de calor (BEJAN, 2013).
Mais especificamente, pode-se avaliar o desempenho térmico de
um trocador de calor, em termos das temperaturas de saída dos fluidos,
as quais são funções de quatro variáveis de operação e três de parâmetros
de projeto controlados, ou seja:
Th,o,Tc,o,q︸ ︷︷ ︸
Variáveis dependentes
= f (Th,i,Tc,i,Ch,Cc,︸ ︷︷ ︸
Variáveis de operação
U,A,arranjo dos tubos)︸ ︷︷ ︸
Variáveis de projeto︸ ︷︷ ︸
Variáveis e parâmetros independentes
; (2.1)
onde C [J/kg K] é a capacidade térmica, U [W/K] é o coeficiente global
de transferência de calor e T [K] é a temperatura de entrada ou saída
do fluido no trocador e A [m2] corresponde à área de troca térmica. Os
subíndices h e c referem-se ao fluido quente e frio, respectivamente,
enquanto os subíndices i e o referem-se a entrada e saída, respectiva-
mente. A Equação 2.1 contém seis variáveis independentes e uma ou
mais variáveis dependentes do arranjo de tubos do trocador de calor.
Então, o problema geral do projeto de trocadores de calor é determinar
três variáveis desconhecidas do grupo, enquanto o restante delas são
conhecidas.
A principal dificuldade no projeto de trocadores de calor é traba-
lhar com um grande número de parâmetros e variáveis, como mostrado
na Equação 2.1. Aplicando-se a técnica de análise dimensional, é possível
agrupar variáveis e trabalhar com um número menor de termos adimen-
sionais, possibilitando uma redução do esforço de análise e fornecendo
uma visão mais clara do desempenho do equipamento.
Vários métodos têm sido desenvolvidos para a avaliação térmica
de trocadores de calor e a escolha do métodos a ser empregado depende
das variáveis usadas e do método de análise de transferência de calor.
A seguir são apresentados brevemente os métodos LMTD e ε-NUT,
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considerados os mais populares para a avaliação e projeto de trocadores
de calor.
LMTD. É a abreviação de “diferença de temperatura média loga-
rítmica”. Quanto maior for a LMTD, mais calor é transferido. O método
é obtido do balanço de energia do trocador de calor com fluxos mássicos
e as propriedades térmicas dos fluidos. Uma vez desenvolvido o balanço
de energia para os fluidos quente e frio, o calor transferido q e a diferença
de temperatura media logarítmica ∆Tml [K] se relacionam através da
expressão:
q=UA∆Tml ; (2.2)
∆Tml =
∆T1−∆T2
ln
(
∆T1
∆T2
) . (2.3)
Para trocadores de calor com fluxos paralelos e contra-fluxo,
respectivamente, tem-se:
∆T1 = Th,1−Tc,1 = Th,i−Tc,i
∆T2 = Th,2−Tc,2 = Th,o−Tc,o
(2.4)
∆T1 = Th,1−Tc,1 = Th,i−Tc,o
∆T2 = Th,2−Tc,2 = Th,o−Tc,i
(2.5)
Em trocadores com passos múltiplos e contra-fluxo, as condições
de trabalho são mais complexas, mas é possível usar o método LMTD
acrescentando um fator de correção Fc, associado à configuração do
trocador de calor, ou seja:
∆Tml = Fc∆Tml,CF (2.6)
ε - NUT. Este método é usado para calcular a taxa de transferên-
cia de calor quando não se conhecem as temperaturas de saída dos fluxos
ou a taxa total de calor trocado. Para tal, usa-se o conceito de eficiência
do trocador de calor. Para definir a eficiência de um trocador de calor,
é necessário determinar a máxima transferência de calor possível, qmáx,
para o trocador. Esse valor máximo pode ser atingido em um trocador de
calor em contra fluxo de comprimento infinito (ÇENGEL, 2007).
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Neste trocador, um dos fluidos experimentará uma diferença de
temperaturas máxima possível (Th,i−Tc,i). Considerando o balanço de
energia da Figura 2, tem-se (BERGMAN; INCROPERA, 2011):
dq=− m˙h cp,h dTh ∼=−Ch dTh
dq= m˙ccp,c dTc ∼= Cc dTc.
(2.7)
Figura 2 – Distribuição de temperatura para um trocado de calor em contra
fluxo.
Ch
Cc
Th
Tc
Tc + dTc
Th + dTh
dA Superficie de
transferência de calor
dx
dq
T
Th,i
Tc,o
∆T1
∆T
∆T2
dTc
dq
Th, Ch
Tc, Cc
dTh
1 2
x
Tc,i
Th,o
Fonte – Adaptado de Bergman e Incropera (2011).
Se Cc < Ch, tem-se que |dTc|> |dTh|. Neste casso o fluido expe-
rimentará um gradiente de temperatura maior e se L→ ∞ o fluido frio se
aquecerá até a temperatura de entrada do fluido quente (Tc,o = Th,i). Então
qmáx será:
Cc < Ch qmáx = Cc(Th,i−Tc,i). (2.8)
Similarmente, se Ch < Cc o fluido quente se resfriará até a tem-
peratura de entrada do fluido frio (Th,o = Tc,i), então qmáx será neste caso,
Ch < Cc qmáx = Ch(Th,i−Tc,i). (2.9)
De forma geral, pode-se escrever uma relação para o calor má-
ximo como sendo:
qmáx = Cmín(Th,i−Tc,i), Cmín = mín(Cc,Ch). (2.10)
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Uma vez definido o valor do calor máximo, é possível definir a
eficiência ε [–] do trocador de calor, como a razão entre a transferência
real e a transferência máxima possível para o trocador de calor, ou seja:
ε =
q
qmáx
. (2.11)
Combinando as Equações 2.9 e 2.10 obtém-se a seguinte relação
para o calor real, transferido pelo trocador de calor:
qmáx = εCmín(Th,i−Tc,i) . (2.12)
Em geral, para qualquer trocador de calor, a eficiência é fun-
ção de diversos parâmetros, como mostra a seguinte relação (KAYS;
LONDON, 1984):
ε = f
(
NUT,
Cmín
Cmáx
,Arranjo de tubos
)
; (2.13)
onde o parâmetro adimensional NUT (Número de Unidades de Transfe-
rência) é definido como:
NUT =
UA
Cmín
. (2.14)
A literatura apresenta várias formas de se determinar a relação
funcional mostrada na Equação 2.13, geralmente na forma de gráficos e
correlações.
2.2 TROCADOR DE CALOR DO TIPO CASCO – TUBOS CON-
VENCIONAL
Nos trocadores de calor do tipo casco – tubos, um grande número
de tubos é montado dentro do casco, onde um dos fluidos escorre inter-
namente através dos tubos (lado dos tubos) entanto que o outro fluido
escoa na região do casco (lado do casco). A transferência de calor entre
o fluido quente e o fluido frio ocorre através das paredes dos tubos. Os
fluidos podem estar na fase líquida ou gasosa, tanto para o lado dos tubos
quanto para o casco.
Um grande número de variáveis define as características especi-
ficas do projeto de trocadores de calor do tipo casco – tubos, podendo-se
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citar: o diâmetro dos tubos, arranjo geométrico do feixe de tubos, pre-
sença de chicanas, entre outras. Na Figura 3 é apresentado um desenho
esquemático de um trocador de calor do tipo casco – tubos, onde pode-se
observar que, devido à presença das chicanas, o trocador de calor pode
ser divido em três diferentes regiões. A primeira região, também chamada
de região de entrada, corresponde ao setor entre o bocal de entrada e a
primeira chicana. Similarmente à região de entrada, o setor entre a última
chicana e o bocal de saída corresponde à região de saída, enquanto a
região entre estas duas últimas regiões é chamada de região intermediária
ou central.
Figura 3 – Trocador de calor casco – tubos.
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Fonte – Adaptado de Shah e Sekulic (2003).
Os principais objetivos a serem alcançados na maioria dos pro-
jetos de trocadores de calor são, normalmente: uma adequada relação
entre a perda de carga e a transferência de calor a um custo mínimo.
Devidos a estas características, os trocadores de calor casco – tubos são
uma das configurações mais empregadas na indústria do petróleo onde
cerca de 35% dos trocadores de calor instalados são deste tipo (MASTER
et al., 2003). Estes oferecem algumas vantagens como alta relação entre
a área de troca térmica e volume
(∼ 1000m2/m3), fácil adaptabilidade
mecânica a problemas específicos, capacidade para trabalhar com fluidos
em duas fases, entre outras.
Para a região do casco, ou seja, aquela onde o fluido preenche
a região entre o casco e o feixe de tubos foram propostas abordagens
analíticas e semianalíticas, onde correlações podem ser apresentadas de
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forma genérica como sendo (SERTH; LESTINA, 2007):
∆p=
ρu2máx
2
f (Re, f,X) e Nu = f
(
Re,Pr, f,X,
κ
κw
)
; (2.15)
onde ∆p [Pa] é a perda de carga do escoamento, ρ [kg/m3] é a densidade
do fluido, u [m/s] é a velocidade do fluido, Re e Pr são os números
de Reynolds e Prandtl, respectivamente, X está associado ao arranjo
geométrico do feixe de tubos, f é o fator de atrito e a relação κκw leva em
conta as variações das propriedades do fluido avaliadas na temperatura
de filme e na superfície externa da parede dos tubos.
2.3 AVALIAÇÃO TÉRMICA E HIDRODINÂMICA DE TROCADO-
RES DE CALOR CASCO – TUBOS
2.3.1 Transferência de calor e perda de carga em escoamentos ex-
ternos a feixes de tubos
A transferência de calor em escoamentos externos a um feixe de
tubos é um problema clássico de transferência de calor, que tem merecido
grande atenção de pesquisadores ao redor do mundo. Em geral, o coefici-
ente de transferência de calor entre as superfícies externas dos tubos e o
fluido pode ser calculado através de correlações para o número de Nusselt
em escoamento, ou ao redor de um cilindro ou através de um feixe de
tubos em fluxo cruzado, multiplicados por um fator empírico relacionado
ao tipo de arranjo. Esse fator empírico é uma função dependente do tipo
do feixe, assim como dos espaçamentos transversais e longitudinais entre
as fileiras de tubos.
Na Figura 4 é possível observar as distribuições caraterísticas
de feixes de tubos em fluxo cruzado. Para cada tipo de feixes de tubos,
alinhados (Figura 4a) ou desalinhados (Figura 4b), a velocidade possui
um valor máximo diferente, dependendo do valor da área mínima de
escoamento.
Normalmente são encontrados feixes de tubos em três arranjos
básicos: alinhado (X∗T = X
∗
L ), desalinhado a 45° (X
∗
T = 2X
∗
L ) e desali-
nhado a 60°
(
X∗T =
2X∗L√
3
)
. Feixes de tubos com um produto (X∗T ·X∗L )<
1,252 são considerados compactos, enquanto que aqueles com (X∗T ·X∗L )>
4 são considerados amplamente espaçados.
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Figura 4 – Disposição de feixe de tubos em fluxo cruzado.
(a) Feixe de tubos alinhados. (b) Feixe de tubos desalinhados.
Fonte – Adaptado de Çengel (2007).
2.3.1.1 Transferência de calor
Segundo Z˘ukauskas e Ulinskas (2007), o número de Nusselt para
o escoamento transversal a um feixe de tubos pode ser expresso como:
Nufeixe = f
(
Re,Pr,X∗L , X
∗
T ,
κ
κw
)
; (2.16)
onde X∗L [-], X
∗
T [-] são as razões entre as distâncias longitudinais e trans-
versais entre centros dos tubos normalizadas com relação ao diâmetro do
tubo, respectivamente.
Whitaker (1972) apresentou um estudo comparativo entre dife-
rentes trabalhos desenvolvidos para a previsão do número de Nusselt para
feixes de tubos alinhados e desalinhados. Neste trabalho é apresentada
uma correlação para o número de Nusselt em feixes de tubos desalinhados
baseada na ideia usada em leitos recheados (packed beds):
Nudo =
(
0,5Re1/2do +0,2Re
2/3
do
)
Pr1/3
(
µ
µw
)0,14
. (2.17)
A correlação apresentada na Equação 2.17 foi comparada com
trabalhos prévios e mostrou boa concordância para valores de Redo > 10
2
e 0,7 < Pr < 30. São observados desvios para valores de Redo < 10
2 e
altos valores de Pr, que podem ser explicados pela interação das camadas
limite de tubos vizinhos.
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Z˘ukauskas (1972) apresentou um modelo para estimar a trans-
ferência de calor e a perda de carga em feixes de tubos com um erro
máximo aproximado de ±15%. O modelo apresentado calcula o número
de Nusselt levando em conta o gradiente térmico entre a parede do tubo e
o fluido:
Nudo = C1 C2 Re
m
doPr
n
(
Pr
Prw
)1/4
; (2.18)
onde os fatores C1, m, n são dependentes do número de Reynolds, C2
depende do número de tubos no feixe e do [m] é o diâmetro do tubo. Este
modelo é válido para 10≤ Redo ≤ 2×105 e 0,7≤ Pr≤ 500.
Para a variação de 100 ≤ Redo < 1000, o autor propôs que o
número de Nusselt para o feixe de tubos pode ser aproximado como
sendo para um cilindro isolado. Neste caso, o número de Nusselt pode
ser calculado como:
Nudo = C2 C3 Re
m
doPr
n
(
Pr
Prw
)1/4
; (2.19)
onde C3 e m são fatores dependentes do número de Reynolds, com valores
de n= 0,36 para Pr > 10 e n= 0,37 para Pr ≤ 10.
Hwang e Yao (1986) propuseram um modelo para avaliar a
transferência de calor em feixes de tubos desalinhados para Redo < 200 e
Pe 1. Para X∗D < 2 o número de Nusselt é dado por:
Nudo =0,83Re
1/3
do Pr
1/3λ 1/3
(
µb
µw
)0.14
ω =
XT XL−pid2o/4
XT XL
; β =
(
1
1−ω
)1/2
λ =
(β 4−1)
(1+β 4) lnβ 2+(1−β 4) .
(2.20)
Para X∗D > 2 o número de Nusselt é:
Nudo = 0,91Re
0,6
do Pr
1/3
(
µb
µw
)0.14
. (2.21)
Martin (2002) desenvolveu correlações para a transferência de
calor em feixes de tubos alinhados e desalinhados em termos dos números
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de Hagen (Hg) e Lévêque (Lq), com o número de Nusselt calculado como:
Nu = f (Lq,Re). (2.22)
Uma vantagem da correlação para o número de Nusselt proposto
por Martin é que ela incorpora a perda de carga no feixe de tubos através
do número de Hagen. Em outros trabalhos, como por exemplo, Chilton
e Genereaux (1933 apud MOHAMMADI, 2011), Colburn (1933 apud
MOHAMMADI, 2011), Grimison (1937 apud MOHAMMADI, 2011),
Z˘ukauskas (1972), a transferência de calor e a perda de carga são tratadas
independentemente. O acoplamento é importante quando se deseja otimi-
zar a taxa de transferência de calor, a qual é restrita por considerações de
perda de carga.
As expressões para a previsão do número de Nusselt apresentam
um erro máximo de ±20% e ±14% para feixes de tubos alinhados e
desalinhados, respectivamente. Segundo o autor, a previsão pode ser
aprimorada usando-se fatores de atrito experimentais.
Khan et al. (2006) apresentam um modelo analítico para a trans-
ferência de calor em um feixe de tubos. O modelo proposto é baseado no
uso do método integral para resolver as equações de energia e momento,
considerando condição de contorno isotérmica na superfície do tubo. O
número de Nusselt, neste caso, pode ser expresso como:
Nudo = C1
(
C2 Re
1/2
do Pr
1/3+0,001Redo
)
; (2.23)
onde o coeficiente C1 foi derivado dos trabalhos experimentais desen-
volvidos por Z˘ukauskas (1972) e o coeficiente C2 depende do arranjo e
espaçamento entre tubos e das condições da camada limite térmica.
As comparações feitas entre o trabalho experimental desenvol-
vido por Z˘ukauskas e o trabalho de Khan et al. apresentam boa concor-
dância para 1,25≤ X∗L , X∗T ≤ 3,0, 103 ≤Redo ≤ 2×105 e 1≤ Pr≤ 1000.
Rodgers et al. (2008) apresentam uma análise comparativa entre
o método desenvolvido por Martin (2002) e uma avaliação numérica.
Segundo os autores foi encontrada boa concordância entre os métodos
analisados, para faixas de valores 1749<Redo < 17941 e X
∗
L = X
∗
T = 3,0.
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2.3.1.2 Perda de carga
Z˘ukauskas (1972) apresentou um modelo para a perda de carga
através de um feixe de tubos como sendo:
∆p= ζ χ
ρu2Nr
2
= Eu
ρu2Nr
2
; (2.24)
onde ζ é o fator de atrito [-], χ é uma constante de proporcionalidade [-]
e o número de Euler (Eu) é definido como Eu = ∆p/ρu2 = ζ χ . Se-
gundo Z˘ukauskas, a perda carga é governada pela dinâmica do escoa-
mento na região entre tubos e, conseqüentemente, existem regiões de
aceleração e desaceleração do fluido, que são levados em conta pelos
fatores ζ e χ .
Gaddis e Gnielinski (1985 apud MARTIN, 2002) usaram o nú-
mero de Hagen (Hg) para expressar a perda de carga e eliminar a am-
bigüidade das definições baseadas na velocidade1. A correlação proposta
para a perda de carga no feixe de tubos pode ser expressada como:
∆p=
µ2
ρ gc
Nr
d2o
f (Hg); (2.25)
onde Nr [–] é o número de fileiras de tubos na direção do fluxo cruzado,
gc [–] é uma constante de proporcionalidade adimensional e µ [Pa · s] é a
viscosidade avaliada na temperatura de filme.
Gaddis (2010) apresentou um modelo para a previsão da perda
de carga em feixes de tubos. O modelo basicamente possui a forma do
modelo apresentado por Z˘ukauskas, porém, leva em conta que o número
de Euler (Eu), o qual pode ser expresso como:
Eu = ξlaminar+ξturbulentoFv, f ;
onde ξ é um fator de arrasto dependente das condições do fluxo e Fv, f é
um fator de proporcionalidade dependente das condições geométricas do
arranjo. Assim, o modelo para a perda da carga proposto por Gaddis é
expresso como:
∆p= (ξlaminar+ξturbulentoFv, f )
ρu2Nr
2
. (2.26)
1 Velocidade explicitamente presente na definição.
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2.3.2 Modelos empregados para avaliação térmica e hidrodinâmica
no interior do casco
As correlações e métodos mencionados na subseção 2.3.1 cor-
respondem a transferência de calor e a perda de carga em um feixe de
tubos ideal. Entretanto, fatores geométricos como a forma cilíndrica do
casco, folgas entre o feixe de tubos e a parede do casco, configuração das
chicanas e a presença da janela da chicana, presença de vazamentos entre
os tubos e as chicanas e entre as chicanas e o casco, entre outras, faz que
os modelos da subseção 2.3.1 não possam ser aplicados diretamente.
Em um trocador do tipo casco – tubos, somente uma fração
do fluido no casco escoa perpendicularmente através do feixe de tubos.
O fluxo remanescente escoa em forma de vazamentos, ou “by-pass”.
Como é esperado, o fluido escoa pelo caminho de menor resistência ao
fluxo. Em um projeto típico de trocadores de calor do tipo casco – tubos,
os vazamentos representam aproximadamente 40% do fluxo total.
Segundo Emerson (1963), o adequado dimensionamento de tro-
cadores de calor casco – tubos é complexo devido às múltiplas intera-
ções hidrodinâmicas e térmicas entre o casco do trocador e o fluido.
A performance de trocadores de calor pode ser avaliada de duas formas.
A primeira, denominada enfoque integral, usa grupos adimensionais.
O segundo método, denominado enfoque analítico, é baseado na análise
dos fluxos internos e seus efeitos individuais. A seguir são revisados
brevemente os modelos integrais e analíticos existentes para avaliação
térmica e hidrodinâmica de trocadores de calor do tipo casco – tubos.
2.3.2.1 Modelo de Donohue
Donohue (1949), apresenta uma das primeiras análises de dados
experimentais de trabalhos desenvolvidos por Short, Sieder e Scott e
Tinker. Neste trabalho, são analisados os principais fatores que afetam
a transferência de calor e perda de carga em trocadores de calor do tipo
casco – tubos.
Segundo as análises feitas por Donohue, o espaçamento entre
chicanas, o vazamento entre o casco e a chicana, o arranjo dos tubos e
o gradiente da viscosidade são os principais fatores que afetam à trans-
ferência de calor. Os fatores mais importantes para a determinação da
perda de carga são as contrações (e os alargamentos) através dos bocais, a
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parcela de fluxo paralelo aos tubos, a parcela de fluxo através da abertura
da chicana e a parcela de fluxo através do feixe de tubos.
A correlação para a transferência de calor apresentada no traba-
lho de Donohue é a seguinte:
Nudo = CD
(
do m˙s
µ
)0,6(cp µ
k
)0,33( µ
µw
)0,14
; (2.27)
onde CD é uma constante dependente do tipo de trocador de calor,
m˙s [kg/s] é o fluxo mássico na região do casco, k [W/mK] é a con-
dutividade térmica, cp [J/kgK] é o calor especifico a pressão constante e
µw [Pa · s] é a viscosidade do fluido avaliada à temperatura da parede do
tubo.
2.3.2.2 Modelo de Kern
Kern (1950) propôs uma correlação considerando que o fluxo
através do arranjo de tubos é unicamente cruzado e que não há vazamen-
tos entre os componentes do casco. O método está restrito a um corte
das chicanas2 de Bc = 25%. O coeficiente de transferência de calor no
casco, hs [W/m2 K], para um fluxo turbulento e com e com Reynolds va-
riando na faixa 2×103 < Re < 1×106, baseado em dados experimentais
obtidos da indústria, foi correlacionado como sendo:
NuDe = 0,36
(
Dem˙s
µ
)0,55(cpµ
k
)0,33( µ
µw
)0,14
; (2.28)
Para determinar a perda de carga, foi desenvolvida a seguinte
expressão:
∆ps =
4f m˙sDs (Nb+1)
2ρDe
(
µ
µw
)0,14 ; (2.29)
onde, De [m] é o diâmetro equivalente, m˙s é o fluxo mássico do fluxo
cruzado, f [–] é o fator de atrito, Nb [–] é o número de chicanas. O
diâmetro equivalente é De = 4×área livreperímetro molhado .
2 O corte das chicanas é a razão entre a largura da chicana e o diâmetro interno do
casco. Ver Figura 3.
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Este método foi amplamente usado na indústria devido a sua
facilidade em proporcionar resultados rápidos para o coeficiente de trans-
ferência de calor e para a perda de carga na região do casco. Na atualidade,
este método não é mais recomendado devido ao fato de que folgas entre
os componentes do trocador de calor não são consideradas.
2.3.2.3 Modelo de Tinker
Tinker (1951) desenvolveu um método mais eficaz para analisar
o fluxo no casco, o qual é conhecido como método de análise de correntes
(Stream Analysis Method), onde os vazamentos presentes nas folgas do
trocador são considerados como um conjunto de correntes (Figura 5).
Este método calcula a perda de carga e o coeficiente de transferência de
calor no casco, como uma função da distribuição das correntes do fluido
através dos componentes do casco.
Figura 5 – Diagrama de correntes no casco.
Fonte – Adaptado de Tinker (1958).
O método proposto divide o fluxo no casco em cinco componen-
tes de corrente:
Corrente A. Vazamento pela folga das chicanas e os tubos.
Corrente B. Fluxo cruzado sobre o arranjo de tubos entre duas chicanas.
Corrente C. Vazamento entre o casco e o diâmetro exterior do arranjo de
tubos.
Corrente D. Vazamento pela folga entre o casco e as chicanas.
Este método é complexo porque envolve numerosas iterações
devido a resistência do fluxo que, por sua vez, depende da sua relação
com o fluxo total.
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Tinker (1958) simplificou seu método e usou constantes obtidas
experimentalmente com o objetivo de diminuir as iterações. Neste método
são considerados os vazamentos do fluxo no casco, nas folgas entre os
componentes, no dispositivos de selagem, o passo entre os tubos, entre
outros, para o cálculo de coeficiente de transferência de calor. Para a perda
de carga é considerado ainda um coeficiente de incrustação (fouling).
O coeficiente de transferência de calor proposto por Tinker é:
hs = Esheb; (2.30)
onde, heb é o coeficiente de transferência de calor na região das chicanas
do arranjo de tubos. Este coeficiente pode ser expresso como:
heb =
16,1
do
[
hfeixe k
(cpµ
k
)1/3( µ
µw
)0,14]
; (2.31)
onde, do é o diâmetro exterior dos tubos, hfeixe [W/m2K] é o coeficiente
de transferência de calor por convecção através do feixe de tubos, que
pode ser obtida pela Equação 2.18. A efetividade do casco, que aparece
na Equação 2.30, é expressa como:
Es =
Ls+(Ls−Pt)
Ls
(
2Lb
Ls−XT
)0,6
. (2.32)
A expressão para o cálculo da perda de carga pode ser expressa
como:
∆ps = 0,334cx S
Nb f
ρ
(
µ
µw
)0,14 ( Fp105Ac
)2(
1+
Y
S
)
+∆pni,o ; (2.33)
onde, cx é uma constante, S é a relação Ds/XT , XT é o passo transversal
entre os tubos, f é o fator de atrito para o fluxo cruzado do arranjo dos
tubos, Fp é o fator de atrito modificado do fluxo cruzado, Y é o fator de
perda de carga da janela da chicana, Ac é a área do fluxo cruzado e ∆pni,o
é a perda de carga através dos bocais de entrada e saída do casco.
2.3.2.4 Modelo de Bell - Delaware
Bell (1963 apud SERTH; LESTINA, 2007) na Universidade de
Delaware, dirigiu um programa de pesquisa centrado na avaliação dos
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coeficientes de correção para a transferência de calor e de perda de carga
em trocadores casco – tubos a partir de feixes de tubos ideais. Posterior-
mente, foram testados vários desenhos e configurações de uso comercial.
O método proposto por Bell estima o coeficiente de transferência de calor
da região do casco como uma correção do coeficiente de transferência de
calor de um feixe de tubos ideal hfeixe. Esta correção pode ser expressa
como:
hs = JcJlJbJsJr hfeixe; (2.34)
onde Jc é o fator de correção que leva em conta o vazamento pelo es-
paçamento chicana – casco, Jl leva em conta o vazamento na chicana,
incluindo os vazamentos entre o casco e os tubos, Jb é o fator de correção
do fluxo nas derivações (by-pass) e Js é o fator de correção devido ao
espaçamento entre chicanas. O fator Jr somente é aplicado se o número
de Reynolds na região do casco é menor do que 100 e altamente efetivo
se o número de Reynolds é menor do que 20.
A perda de carga na região do casco é estimada como uma soma
linear da perda de carga na região entre duas chicanas consecutivas sem
vazamento ou derivações (by-pass). Este parâmetro é estimado como
o somatório das perdas de carga localizadas nas regiões da entrada,
central (fluxo cruzado), e na janela da chicana. Esta relação pode ser
expressa como:
∆ps = ∆pi,o+∆pcb+∆pb; (2.35)
onde ∆pi,o é a perda de carga na entrada e saída do fluxo cruzado, ∆pcb é
a perda de carga do fluxo cruzado, ∆pb é a perda de carga na janela da
chicana.
2.3.2.5 Modelo de Palen e Taborek
Palen e Taborek (1969) realizaram aprimoramentos no método
desenvolvido por Tinker, dividindo o fluxo através do casco em cinco
correntes parciais. Estes pesquisadores introduziram uma nova corrente,
denominada vazamento pela partição do tubo (tube pass partition bypass)
FPT. O coeficiente de transferência de calor proposto por Palen e Taborek
é expresso como:
Nudo = KRe
a
doPr
1/3γ
1(
µ
µw
)0,14 ; (2.36)
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onde K e a são funções do arranjo dos tubos, do passo entre os tubos e
regime do fluxo e γ é o fator de correção do coeficiente de transferência
de calor no fluxo cruzado. A perda de carga total no casco é expressa
como:
∆ps = (Nb−1)∆pcb+Nb∆pb+∆pee+∆pes; (2.37)
onde Nb é o número de chicanas, ∆pcb é a perda de carga do fluxo cruzado,
∆pb é a perda de carga na janela da chicana, conforme Figura 3, ∆pee e
∆pes são as perdas de carga nas folgas de entrada e saída da primeira e
última chicana, respectivamente.
2.3.2.6 Modelo de Taborek
Taborek (1992) fez modificações ao método desenvolvido por
Bell. Neste método, os fatores de correção Jl e Rl foram ajustados usando
dados experimentais. Além disso, foi acrescentado um fator de correção
para os espaçamentos das chicanas de entrada e saída. Os fatores de corre-
ção das folgas entre componentes do casco e dos desvios do fluxo foram
determinados usando valores experimentais. A relação para determinar o
coeficiente de transferência de calor no casco é:
hs = JcJlJbJsJrhfeixe; (2.38)
onde hfeixe é o coeficiente de transferência de calor para fluxo cruzado
em um feixe ideal de tubos, como o obtido a partir da Equação 2.18. Jc é
o fator de correção da janela da chicana, a qual inclui os efeitos da janela
e da transferência de calor no arranjo de tubos, Jl é o fator de correção
das correntes pelas folgas entre a chicana e os tubos e entre o casco e
as chicanas, e pode variar de 0,7 a 0,8, Jb é o fator de correção do fluxo
entre o arranjo de tubos e o casco, Js é o fator de correção dos espaços
das chicanas na entrada e saída, podendo variar de 0,85 a 1. Jr é o fator
de correção para fluxos laminares, com Res < 100. A perda de carga total
no casco proposta por Taborek é:
∆ps = ∆pbe+∆pb+∆pee,es; (2.39)
onde ∆pbe é a perda de carga no fluxo cruzado pelo feixe de tubos, ∆pw
é a perda de carga nas janelas das chicanas e ∆pee,es é a perda de carga
nas folgas da primeira e última chicana.
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2.3.3 Modelos empregados para avaliação hidrodinâmica
2.3.3.1 Modelo de Gaddis e Gnielinski
Gaddis e Gnielinski (1997) propuseram um método para estimar
a perda de carga no escoamento da região do casco do trocador casco –
tubos. O método proposto é baseado no trabalho desenvolvido por Bell.
A principal diferença é o uso de correlações ao invés de diagramas para
estimar a perda de carga do feixe ideal de tubos. A perda de carga na
região do casco pode ser expressa como:
∆ps = (Nb−1)∆pcb+2∆pi,o+Nb∆pb+∆pni,o ; (2.40)
onde ∆ps é a perda de carga na região do casco, ∆pcb é a perda de carga
do fluxo cruzado, ∆pi,o é a perda de carga na entrada e na saída do
fluxo cruzado, ∆pb é a perda de carga na janela e ∆pni,o é a perda de
carga na entrada e saída dos bocais. Os autores consideraram as seguintes
faixas de variação de parâmetros 0,1≤
(
Lb
Ds
)
≤ 3,5; 0,08≤
(
Bc
Ds
)
≤ 0,5;
1,2≤
(
XT
do
)
≤ 2,2; 0,5≤ Re≤ 5,5 ×104 e 3≤ Pr≤ 6 ×103.
Segundo Gaddis e Gnielinski, é uma boa prática considerar
0,2 ≤
(
Lb
Ds
)
≤ 1; e 0,15 ≤
(
Bc
Ds
)
≤ 0,4. Para algumas geometrias exa-
minadas, os valores do fator de by-pass no feixe de tubos fB e do fator
de vazamento na chicana fL podem ser tão pequenos quanto 0,11 e 0,19,
respectivamente. Valores muito pequenos de fB e fL levam a uma redu-
ção da perda de carga com a conseqüente diminuição do coeficiente de
transferência de calor. Segundo os autores, o modelo apresenta erros má-
ximos de 35 % para a perda de carga quando comparados com avaliações
experimentais.
2.3.3.2 Modelo de Kapale e Chand
Kapale e Chand (2006) apresentaram um modelo para estimar a
perda de carga no casco do trocador casco – tubos, baseado no padrão
de fluxo no casco. A principal contribuição deste trabalho é propor uma
correlação para calcular as perdas de carga no feixe de tubos e na janela.
A perda de carga na região do casco pode ser expressa como:
∆ps = ∆pni,o +(Nb−1)∆pcb+Nb∆pb+∆pi,o; (2.41)
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onde, ∆ps é a perda de carga na região do casco, ∆pni,o é a perda de carga
na entrada e saída dos bocais, ∆pcb é a perda de carga do fluxo cruzado,
∆pb é a perda de carga na janela e ∆pi,o é a perda de carga na entrada e
na saída do fluxo cruzado.
Neste trabalho, são feitas comparações com dados experimentais
e resultados de modelos apresentados por outros pesquisadores. Na faixa
1 ×103 ≤ Re ≤ 1 ×105, o modelo apresenta erros de +2,4 % a -4,0 %
quando comparado com as avaliações experimentais. O modelo apresenta
erros de +2,8 % e -7,4 % quando comparado com as avaliações numéricas
feitas por Prithiviraj e Andrews, para a faixa de variação: 2,3 ×104 ≤
Re≤ 5,2 ×104.
2.3.4 Avaliações experimentais e numéricas: comparação entre os
métodos de cálculo
Segundo Ribeiro (1984) o método de Bell - Delaware apresenta
melhores previsões de perda de carga e transferência de calor para tro-
cadores de calor do tipo casco – tubos quando comparados com dados
experimentais obtidos por Bell.
Halle et al. (1988) avaliaram experimentalmente a perda de carga
de um conjunto de 24 trocadores de calor casco – tubos com diferentes
arranjos de feixes de tubos. Os testes foram isotérmicos e posteriormente
correlacionados numa função do tipo potência.
Kistler e Chenoweth (1988) compararam as avaliações experi-
mentais feitas por Halle et al. com o modelo proposto no Heat Exchanger
Design Handbok. As comparações feitas mostram boa concordância entre
a avaliações experimentais e a previsões teóricas.
Roetzel e Lee (1993) analisaram os vazamentos pelo espaça-
mento enter o casco e as chicanas. Para analisar o efeito deste vazamento,
foram usadas chicanas intercambiáveis, com diferentes diâmetros e espa-
çamentos entre chicanas. Roetzel e Lee observaram que os vazamentos
na folga casco - chicana exercem uma grande influência no coeficiente
global de transferência de calor. Este coeficiente mostrou uma diminuição
de 7% para Re = 5800 e de 16% para Re = 1450, quando os valores de
folga casco - chicana são aumentados de 0,2 para 0,3 mm.
Pekdemir et al. (1994) realizaram uma avaliação experimental da
perda de carga e da distribuição do fluxo mássico no casco. As medições
da distribuição da perda de carga no casco foram realizadas usando sen-
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sores de pressão. Segundo os autores, a perda de carga no fluxo cruzado
cresce com o aumento do número de Reynolds e com o espaçamento
entre as chicanas. Para 270≤ Re≤ 2200, a perda de carga na janela da
chicana não varia significativamente, o que pode ser explicado devido
ao fato de que a perda de carga nesta região é governada pelos efeitos
inerciais, como expansões, contrações e vértices do fluxo.
Prithiviraj e Andrews (1999) apresentam uma análise compara-
tiva entre técnicas CFD, avaliações experimentais e os métodos de cálculo
clássicos, Bell, Kern e Donohue. A ideia básica do modelo proposto pelos
autores é usar o conceito de resistência distribuída com porosidades volu-
métricas e permeabilidade superficial para levar em conta a presença dos
tubos no trocador de calor. As avaliações feitas permitem obter estimati-
vas com erros não maiores à 10% quando comparadas com os resultados
experimentais.
Wang et al. (2009) fizeram uma avaliação experimental da perda
de carga e da transferência de calor em um trocador de calor do tipo casco
– tubos. Neste trabalho são colocadas vedações nas folgas entre a chicana
e o casco para eliminar o vazamento por essa região. Os resultados
mostram um aumento nas duas variáveis avaliadas, sendo o aumento na
transferência de calor maior.
Ozden e Tari (2010) fizeram uma análise comparativa entre
técnicas CFD, as correlações de Kern e a proposta por Bell – Delaware.
Para o caso da perda de carga, é usado o modelo proposto por Kapale e
Chand. Os resultados desta análise comparativa mostram uma diferença
máxima de 2% entre a técnica computacional e a correlação de Bell –
Delaware para as previsões da taxa total de transferência de calor. O
método de Kern, segundo os autores, sempre subestima o coeficiente de
transferência de calor em todos os casos analisados.
Na Tabela 1 é apresentado um resumo dos principais modelos
para avaliação térmica e hidrodinâmica de trocadores de calor casco –
tubos, com as hipóteses adotadas, as considerações feitas, as faixas de
aplicabilidade e o tipo de abordagem adotada.
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2.4 TUBOS DE CALOR E TERMOSSIFÕES
Tubos de calor e termossifões são dispositivos altamente efi-
cazes para troca de calor. Eles operam em um ciclo bifásico fechado
e utilizam calor latente de vaporização para transferir calor a partir de
pequenas diferenças de temperatura. Basicamente, são formados por um
tubo metálico oco, evacuado, onde uma determinada quantidade de fluido
de trabalho é inserida. Nos tubos de calor propriamente ditos o tubo
metálico é revestido internamente por um meio poroso, encharcado com
o fluido de trabalho. Nos termossifões bifásicos o meio poroso não existe.
Tanto os tubos de calor como os termossifões são compostos por três re-
giões distintas: evaporador, região adiabática, condensador (MANTELLI,
2012).
Na região do evaporador, calor é inserido ao tubo, vaporizando
o fluido ali contido. O vapor gerado se desloca devido a diferenças de
pressão para a região mais fria do tubo, o condensador, onde o calor
é rejeitado. No processo de rejeição de calor, o vapor se condensa e
o líquido formado é transportado de volta ao evaporador, fechando o
ciclo. A região adiabática, que pode apresentar qualquer dimensão, ou
mesmo inexistir em alguns casos, está localizada entre o evaporador e
o condensador, sendo isolada termicamente do meio externo (FAGHRI,
1995).
Figura 6 – Tubo de calor e termossifão.
Liquido
Vapor
Líquido
condensado
Q
Q
(a) Termossifão
Q
Q
Meio
Líquido
condensado
Vapor
poroso
(b) Tubo de calor
Fonte – Adaptado de Reay e Kew (2007).
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Para que não ocorra secagem (falta) de fluido de trabalho no
evaporador, este deve estar sempre localizado abaixo do condensador,
conforme mostrado na Figura 6a, assim, o retorno de condensado ao
evaporador se dá por gravidade. No caso de tubos de calor propriamente
ditos, o retorno do fluido de trabalho do condensador ao evaporador se dá
pelo efeito de bombeamento capilar, resultante do escoamento do fluido
pelo meio poroso, conforme ilustrado na Figura 6b.
2.5 TRANSFERÊNCIA DE CALOR EM UM TERMOSSIFÃO
A Figura 7 mostra o modelo físico normalmente adotado para o
termossifão transferindo calor entre duas correntes fluidas em escoamento
contra-corrente. A parte inferior (evaporador) e a parte superior (con-
densador) estão sujeitas, cada uma, a um escoamento de fluido com
uma determinada velocidade (ou fluxo mássico) e temperatura definidas
por u∞ e T∞, respectivamente. No modelo matemático do termossifão
assume-se condições de convecção forçada nas superfícies externas do
evaporador e do condensador. Na região da seção adiabática, assume-se
que o gradiente de temperatura radial é zero.
2.6 ACOPLAMENTO TÉRMICO PARA UM ÚNICO TERMOSSI-
FÃO
2.6.1 Resistências térmicas do termossifão
O acoplamento térmico proporcionado por um termossifão é
um dos parâmetros importantes dentro da análise do funcionamento de
equipamentos assistidos por este dispositivo. Por acoplamento térmico
se entende a capacidade do termossifão em conectar termicamente a
fonte (que fornece calor ao evaporador) ao sumidouro de calor (que
remove o calor do condensador). A analogia entre circuitos elétricos pode
ser aplicada na modelagem do termossifão, devido ao fato do modelo
resultante ser simples e razoavelmente preciso, permitindo determinar a
capacidade do sistema em transportar calor assim como a diferença de
temperaturas associadas a esta transferência (MANTELLI, 2012).
Como mostrado a seguir, emprega-se o conceito de resistência
térmica equivalente tanto para o evaporador quanto para o condensador.
Já a resistência térmica global do termossifão pode ser definida como a
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Figura 7 – Modelo físico e matemático do termossifão. As setas em azul mos-
tram a direção do fluxo de calor conforme definido na seção 2.4.
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Fonte – Adaptado de Mantelli (2012).
razão entre a diferença de temperaturas das superfícies externas do eva-
porador e do condensador e a potência transferida e pode ser determinada
através do circuito térmico equivalente mostrado na Figura 8.
Em um projeto de um termossifão, considera-se que o acopla-
mento térmico do termossifão é atingido quando a diferença entre os
cálculos do calor transferido pelo evaporador e pelo condensador é menor
que uma tolerância especificada, i.e., α =
∣∣∣qevap−qcondqevap ∣∣∣ ≤ 1%. No mo-
delo adotado, considera-se o vapor na mesma temperatura Tv, tanto no
evaporador quanto no condensador (esta hipótese é bastante razoável,
embora uma pequena variação de pressão de vapor é responsável pelo
transporte do vapor da região do evaporador ao condensador). As resistên-
cias térmicas, Ri, mostradas na Figura 8, podem ser calculadas conforme
apresentado em Mantelli (2013) usando as seguintes expressões:
R1 =
1
hevapAevap
; R9 =
1
hcondAcond
; (2.42)
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Figura 8 – Circuito térmico do termossifão.
Fonte – Adaptado de Moreira et al. (2015).
R2 =
ln
(
do
di
)
2pi Lekp
; R8 =
ln
(
do
di
)
2pi Lckp
; (2.43)
onde R1 e R9 correspondem às resistências devidas à convecção externa
monofásica no evaporador e no condensador, respectivamente, enquanto
R2 e R8 são as correspondentes resistências devido à condução de calor
radial no evaporador e no condensador.
Para o cálculo das resistências de evaporação R3 e de condensa-
ção R7, podem ser usados dois procedimentos. O primeiro corresponde
ao cálculo dos coeficientes de transferência de calor por ebulição e con-
densação e o posterior cálculo da resistência térmica (MANTELLI et
al., 1999). Uma lista de correlações para evaporação e condensação pode
ser encontrada em Jafari et al. (2016). Uma outra forma de calcular os
coeficientes de transferência de calor por ebulição e condensação é usar
correlações diretas, como as propostas em ESDU (1981 apud GROLL;
RÖSLER, 1992):
R3 = R3pF+(1−F)R3 f ; R7 = 0,345q
1/3
cond
d4/3i g1/3Lc φ
4/3
2
; (2.44)
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R3p =
1
g0,2 φ3 qevap0,4 (pidi Le)0,6
; φ3 =
(
Pv
Patm
)0,23 ρ0,65l k0,3l c0,7pl
ρ0,25v h0,4lv µ
0,1
l
;
R3 f =
0,345q1/3evap
d4/3i g1/3Le φ
4/3
2
; φ2 =
(
hlv kl ρ
1/2
l
µl
) 1
4
;
onde R3p é a resistência associada à piscina de líquido em ebulição e
R3 f é a resistência associada ao filme descendente, localizado acima da
piscina, na região do evaporador. As propriedades para o cálculo de R3
e R7 são avaliadas à temperatura de vapor Tv. Outras resistências que
ocorrem na interface líquido – vapor e na condução de calor axial podem
ser desconsideradas devido à baixa ordem de grandeza em relação as
demais resistências. Por fim, não considera-se a presença de gases não
condensáveis no interior do termossifão.
2.6.2 Coeficiente de transferência de calor por convecção monofá-
sica externa
Para a estimativa do coeficiente de transferência de calor por
convecção para um tubo em escoamento cruzado, podem ser usadas
correlações experimentais disponíveis na literatura.
No presente trabalho são usadas as correlações propostas por
Churchill e Bernstein (1977), Sanitjai e Goldstein (2004) e Khan et al.
(2005), respectivamente, apresentadas nas Equações 2.45, 2.46 e 2.47.
Estas equações apresentam uma estimativa para o número de Nusselt,
Nudo , para o cálculo do coeficiente de troca térmica por convecção do
tubo.
Nudo =
hdo
k
= 0,3+
0,62Re1/2do Pr
1/3[
1+
(
0,4
Pr
)2/3]1/4
[
1+
(
Redo
282000
)1/2]
;
107 > Redo > 10
2; RedoPr > 0,2
(2.45)
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Nudo = 0,446Re
0,5
do Pr
0,35+0,528
[(
6,5expRedo/5000
)−5
+
+
(
0,031Re0,8do
)−5]−1/5
Pr0,42;
105 > Redo > 2×103; 170 > Pr > 0,7.
(2.46)
Nudo = 0,593Re
1/2
do Pr
1/3. (2.47)
2.6.3 Metodologia de acoplamento
O objetivo do acoplamento térmico é encontrar uma temperatura
de vapor Tv e um calor total transferido qtubo que atenda ao balanço de
energia, i.e., que os calores transportados no evaporador e no condensador
sejam equivalentes. Devido à natureza iterativa do acoplamento térmico,
Mantelli (2012) propôs uma metodologia para tal.
A Figura 9 mostra o fluxograma usado no acoplamento térmico
para um termossifão em escoamento cruzado. As entradas são os parâ-
metros geométricos, as temperaturas de entrada e os fluxos mássicos no
evaporador e no condensador. Como estimativa inicial, é estabelecido
que as temperaturas das paredes são as correspondentes temperaturas
de entrada (temperatura das fontes frias e quentes) do condensador e do
evaporador e que as resistências R3 e R7 são iguais a zero.
Z˘ukauskas (1972) especifica que as temperaturas de cada uma
das correntes bulk, podem ser calculadas como sendo a média das tempe-
raturas de entrada da corrente e da parede do tubo e são empregadas na
avaliação das propriedades termofísicas do fluido:
Tb =
T∞+Tw
2
; (2.48)
onde Tb é a temperatura média bulk, T∞ é a temperatura da corrente livre
e Tw é a temperatura da parede.
Os coeficientes de transferência de calor por convecção no eva-
porador, hevap, e no condensador, hcond, são atualizados em cada iteração
e podem ser calculados usando as correlações experimentais apresenta-
das na subseção 2.6.2. Uma vez estimados os coeficientes externos de
troca térmica, as resistências térmicas R1, R2, R8 e R9 são calculadas,
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para posteriormente calcular as resistências equivalentes do condensador,
Req,cond, evaporador, Req,evap e total Req,total.
Req,cond = R7+R8+R9;
Req,evap = R1+R2+R3;
Req,total = Req,evap+Req,cond.
(2.49)
A temperatura de vapor Tv é obtida a partir do circuito térmico
como:
Tv =
Req,evapT∞,cond+Req,condT∞,evap
Req,total
. (2.50)
Após as propriedades do fluido de trabalho dentro do termossifão
serem estimadas à temperatura de vapor, é calculada a diferença global
de temperatura, ∆Tglobal, como a diferença das temperaturas de entrada,
ou seja:
∆Tglobal = T∞,evap−T∞,cond. (2.51)
O calor transferido pelo tubo qtubo é inicialmente estimado como
uma função da diferença global de temperaturas e da resistência equiva-
lente total, considerando que, para a primeira estimativa, R3 = 0 e R7 = 0.
Dessa forma tem-se:
qtubo =
∆Tglobal
Req,total
. (2.52)
Posteriormente são calculadas as resistências R3 e R7, usando
a expressão dada pela Equação 2.44, para assim calcular a resistência
térmica total:
Rtotal = R1+
[
(R2+R3+R7+R8)
−1
]−1
+R9. (2.53)
Um novo cálculo para o calor transferido pelo tubo é realizado,
mas agora levando em conta a resistência equivalente total dada pela
Equação 2.53, ou seja:
q∗tubo =
∆Tglobal
Rtotal
. (2.54)
Para satisfazer o critério de acoplamento térmico, a diferença
entre as taxas de transferência de calor entre duas iterações sucessivas
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calculadas pela Equação 2.54 deve ser menor do que 1% e é calculada
como sendo α ≤
∣∣∣q∗tubo−qtuboq∗tubo ∣∣∣. Se o critério não é satisfeito a temperatura
de vapor e as temperaturas de parede, são estimadas novamente usando
as Equações 2.55 e 2.56.
T ∗v =
Req,evapT∞,cond+Req,condT∞,evap
Req,total
→ R3 6= 0 R7 6= 0; (2.55)
Tw,evap = T ∗v +(R2+R3) q
∗
tubo;
Tw,cond = T ∗v − (R7+R8) q∗tubo.
(2.56)
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Figura 9 – Fluxograma para o acoplamento térmico de um termossifão.
ACOPLAMENTO
ATUALIZAC¸A˜O
TUBO
TERMOSSIFA˜O
Inı´cio
Dados: Le, La, Lc, F , do,
T∞,cond, T∞,evap, u∞,evap, u∞,cond
Estimar: Tw,cond = T∞,cond & Tw,evap = T∞,evap
& R3 = 0 & R7 = 0 & Tb =
T∞+Tw
2
Avaliar: Propriedades
@ Tb, evap & Tb, cond
Calcular: hevap = f (Redo ,Prevap)
& hcond = f (Redo ,Prcond)
Calcular: R1, R2, R8, R9
Calcular: Req,evap = R1 + R2 + R3
& Req,cond = R7 + R8 + R9
& Req,total = Req,evap + Req,cond
Calcular:
Tv =
Req,cond T∞,evap+Req,evap T∞,cond
Req,total
Avaliar: Propriedades
@ Tv (fluido interno)
Calcular: ∆Tglobal = T∞,evap − T∞,cond
Calcular: q∗tubo =
∆Tglobal
Req,total
Calcular: R3, R7
Calcular: Rtotal = R1 +[
(R2 +R3 +R7 +R8)
−1
]−1
+ R9
Calcular: qtubo =
∆Tglobal
Rtotal
α
Fim
Estimar:
T ∗v =
Req,cond T∞,evap+Req,evap T∞,cond
Req,total
Estimar: Tw, cond = T ∗v − (R7 +R8)q∗tubo
& Tw, evap = T ∗v + (R2 + R3)q∗tubo
Calcular: Tb = T∞+Tw2
Sim
Na˜o
1
Fonte – Adaptado de Mantelli (2012).
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2.7 ACOPLAMENTO TÉRMICO PARA UM FEIXE DE TERMOSSI-
FÕES
2.7.1 Hipóteses simplificadoras
A metodologia empregada para o acoplamento térmico do feixe
de termossifões desenvolvida no LABTUCAL, usa basicamente uma mo-
dificação da metodologia de resistência térmica equivalente apresentada
na seção 2.6. O coeficiente médio de transferência de calor por con-
vecção, hfeixe, e a perda de carga, ∆pfeixe, podem ser calculados usando
correlações da literatura. Para a transferência de calor, os modelos de
Z˘ukauskas, ESDU e Gnielinski podem ser usados. No caso da perda de
carga através do feixe de tubos as correlações de Z˘ukauskas e Ulinskas
e de Gaddis e Gnielinski podem ser usadas. A seguir são listadas as
hipóteses consideradas no acoplamento térmico do feixe de termossifões:
1. As correlações apresentadas nas equações 2.42 – 2.44 são válidas
para o cálculo das respectivas resistências térmicas do circuito
térmico do termossifão. A taxa de calor total é distribuída de forma
equivalente para cada um dos termossifões presentes no feixe
qtubo = qfeixe/Nt ;
2. Assume-se que a temperatura de parede no evaporador, Tw,evap, e
no condensador, Tw,cond, correspondem as respectivas temperaturas
de parede médias T¯w,evap, T¯w,cond de todos os termossifões;
3. O coeficiente de transferência de calor no evaporador e no con-
densador são atualizados a cada iteração. Como critério de con-
vergência do acoplamento é usado a comparação entre as taxas de
transferência de calor trocadas no evaporador e no condensador,
que devem atender ao critério de balanço de energia.
2.7.2 Metodologia de acoplamento
A Figura 10 mostra o fluxograma empregado nos cálculos do
acoplamento do feixe de termossifões. Inicialmente são definidos os
parâmetros geométricos, temperaturas de entrada dos fluxos na região do
condensador e do evaporador, assim como o calor trocado por cada tubo.
Como estimativa inicial para a temperatura de vapor usa-se a seguinte
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expressão:
Tv =
m˙evap cpevap T∞,evap+ m˙cond cpcond T∞,cond
m˙evap cpevap + m˙cond cpcond
. (2.57)
A presente estimativa pondera os fluxos mássicos e as capaci-
dades caloríficas dos fluidos presentes no evaporador e no condensador.
Destaca-se que a estimativa da temperatura dada pela Equação 2.57 apre-
senta uma pequena diferença quando comparada com a temperatura final
do vapor.
A temperatura do bulk ou temperatura média usada na avalia-
ção das propriedades termofísicas dos fluidos do escoamento externo é
definida como:
Tb =
T∞+To
2
. (2.58)
Devido ao desconhecimento na primeira iteração das temperatu-
ras de saída e das temperaturas de parede, define-se que a temperatura
de saída é igual à temperatura de entrada e à temperatura de parede i.e.
T∞ = To = Tw. Uma vez conhecidas as temperaturas média (bulk) e de
vapor, podem ser avaliadas as propriedades dos fluidos do escoamento
externo e do fluido de trabalho, respectivamente. As resistências térmicas
R2, R3, R7 e R8 são calculadas usando o procedimento descrito ante-
riormente na seção 2.6. Para a estimativa dos coeficientes externos de
troca térmica são usados os modelos para feixes de tubos, como mostrado
no Anexo A, que são usados para calcular as resistências térmicas R1
e R9. O cálculo das resistências térmicas equivalentes é feito usando a
Equação 2.49.
Para o cálculo do calor total trocado pelo feixe de termossifões é
usado o critério do ε – NUT (FAGHRI, 1995):
Cevap = cpevap m˙evap; Ccond = cpcond m˙cond. (2.59)
Cmín = mín(Ccond,Cevap); Cmáx = máx(Ccond,Cevap). (2.60)
NUT =
UA
Cmín
; C∗ =
Cmín
Cmáx
. (2.61)
ε =
1− exp [−NUT (1−C∗)]
1−C∗ exp [−NUT (1−C∗)] . (2.62)
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qfeixe = εCmín
(
T∞,evap−T∞,cond
)
. (2.63)
q∗tubo = qfeixe/Nt . (2.64)
Os calores transferidos no evaporador e no condensador podem
ser calculados usando as expressões seguintes:
qevap = m˙evap cpevap
(
T∞,evap−To,evap
)
;
qcond = m˙cond cpcond (To,cond−T∞,cond) .
(2.65)
Para satisfazer o critério de acoplamento térmico, a diferença en-
tre os calores calculados através das Equações 2.63 e 2.65 devem atender
ao critério que α =
∣∣∣qevap−qcondqevap ∣∣∣≤ 1%. Se o critério citado não for satis-
feito, faz-se necessário realizar uma nova estimativa para a temperatura
de vapor e as temperaturas de parede. A temperatura de vapor é calculada
como sendo a média das temperaturas de vapor calculadas pelo lado do
evaporador e do condensador. As estimativas podem ser feitas usando as
seguintes expressões:
T ∗v,evap = Tme−q∗tubo Req,evap; T ∗v,cond = Tmc+q∗tubo Req,cond;
Tme =
T∞,evap+To,evap
2
; Tmc =
T∞,cond+To,cond
2
;
T ∗v =
T ∗v,evap+T ∗v,cond
2
.
(2.66)
Tw,evap = T ∗v +(R2+R3) q
∗
tubo;
Tw,cond = T ∗v − (R7+R8) q∗tubo.
(2.67)
A perda de carga no feixe de termossifões é calculada ao mesmo
tempo que o modelo de transferência de calor é resolvido. Os modelos
de perda de carga são apresentados detalhadamente no Anexo A. As
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propriedades termofísicas são avaliadas à temperatura média, Tb. As tem-
peraturas de saída são calculadas como sendo:
To,evap = T∞,evap− qfeixeCevap ;
To,cond = T∞,cond+
qfeixe
Ccond
.
(2.68)
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Figura 10 – Fluxograma para o acoplamento térmico de um feixe de termossi-
fões.
ACOPLAMENTO
ATUALIZAC¸A˜O
FEIXE DE TUBOS
ε - NUT
Inı´cio
Dados: Geometria feixe, Le, La, Lc, F ,
do, T∞,cond, T∞,evap, u∞,evap, u∞,cond, qtubo
Estimar: Tw,cond = T∞,cond & Tw,evap = T∞,evap
& To,cond = T∞,cond & To,evap = T∞,evap
Estimar: Tb = T∞+To2
Avaliar: Propriedades
@ Tv (fluido interno)
Avaliar: Propriedades @
Tb & Tw (fluido externo)
Calcular: R2, R3, R7, R8
Calcular: hevap = f (Redo ,Prevap,Arranjo)
& hcond = f (Redo ,Prcond,Arranjo)
Calcular: ∆pevap = f (Redo ,Prevap,Arranjo)
& ∆pcond = f (Redo ,Prcond,Arranjo)
Calcular: R1, R9
Calcular: Req,evap = R1 + R2 + R3
& Req,cond = R7 + R8 + R9
& Req,total = Req,evap + Req,cond
Calcular: UA = NtReq,total
& Cevap; Ccond
Calcular: Cmı´n = (Ccond;Cevap)
& Cmı´n = (Ccond;Cevap)
Calcular: NUT = UACmı´n
& C∗ = Cmı´nCma´x
Calcular: ε = f (NUT,C∗) &
q = εCmı´n
(
T∞,evap−T∞,cond
)
Calcular: To,evap = T∞,evap − q/Ccond
& To,cond = T∞,cond − q/Cevap
& Tme =
T∞,evap+To,evap
2 ; Tmc =
T∞,cond+To,cond
2
Calcular: q∗tubo = q/Nt
α
Fim
Estimar: T ∗v,evap = Tme − q∗tubo Req,evap
& T ∗v,cond = Tmc − q∗tubo Req,cond
Estimar: T ∗v = (T ∗v,evap + T ∗v,cond)/2
Estimar: Tw, cond = T ∗v − (R7 +R8)q∗tubo
& Tw, evap = T ∗v + (R2 + R3)q∗tubo
Sim
Na˜o
i
1
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2.8 TRANSFERÊNCIA DE CALOR NO TROCADOR DE CALOR
CASCO – CASCO TERMOSSIFÕES
O trocador de calor casco - casco termossifões analisado é mos-
trado na Figura 11, o qual consiste em dois cascos separados (semelhante
ao trocador casco – tubos) sendo um para cada corrente fluida. Na parte
inferior está alocado o casco com os evaporadores dos termossifões e
na parte superior, o casco com os seus condensadores. Os dois cascos
estão acoplados mediante um feixe de termossifões. Do ponto de vista
térmico, a configuração estudada é equivalente ao dimensionamento de
dois trocadores de calor casco – tubos convencionais. A transferência
de calor ocorre 1) entre a corrente quente (casco inferior) e o fluido
de trabalho em ebulição no interior dos termossifões, 2) entre o fluido
de trabalho em condensação localizado no interior do termossifão e a
corrente fria do casco superior.
Figura 11 – Esquema do trocador de calor casco – casco termossifões usado na
presente análise.
Ds
w,e
w,cT
Tv
T
q
To,cond
Ti,cond.mcond
Ti,evap.mevap
To,evap
L e
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p
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d
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2.8.1 Acoplamento térmico dos cascos do trocador
Como tanto o casco contendo os evaporadores quanto o casco
contendo os condensadores possuem as características de um trocador
casco – tubo convencional, é usado o método de Bell – Delaware descrito
na seção 2.3 para estimar o coeficiente médio de transferência de calor
por convecção, hs, e a perda de carga, ∆ps, para cada um dos cascos.
No modelo desenvolvido no LABTUCAL são usados conjunta-
mente o método de Bell – Delaware e o modelo de Z˘ukauskas. O modelo
de Bell é usado para o cálculo dos fatores de correção da transferên-
cia de calor e da perda de carga, enquanto o modelo de Z˘ukauskas é
usado para o cálculo do coeficiente médio de transferência de calor e
perda de carga do feixe ideal de tubos. As hipóteses listadas na seção 2.7
também são válidas para a análise do acoplamento térmico do feixe de
tubos presentes nos cascos. A temperatura média usada na avaliação das
propriedades termofísicas, o calor total trocado no evaporador e no con-
densador e a temperatura de vapor podem ser definidas respectivamente
como sendo (MOREIRA et al., 2015):
Tmed,evap = Tv− (Tv−Ti,evap)− (Tv−To,evap)
ln
(
Tv−Ti,evap
Tv−To,evap
) ;
Tmed,cond = Tv− (Tv−Ti,cond)− (Tv−To,cond)
ln
(
Tv−Ti,cond
Tv−To,cond
) . (2.69)
qevap =
Tmed,evap−Tv
R1+R2+R3
=
Tmed,evap−Tv
Req,evap
;
qcond =
Tv−Tmed,cond
R7+R8+R9
=
Tv−Tmed,cond
Req,cond
.
(2.70)
Fazendo qevap = qcond e isolando Tv da Equação 2.70, pode-se
obter:
T ∗v =
Req,condTmed,evap+Req,evapTmed,cond
Req,evap+Req,cond
. (2.71)
A Equação 2.69 é aplicável tanto na região do evaporador como
na região do condensador. A Figura 12 mostra o fluxograma de cálculo
usado no acoplamento térmico do trocador de calor analisado.
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2.8.2 Trocador de calor estudado
O caso a ser estudado é um trocador de calor casco – casco
termossifões, projetado no LABTUCAL. O objetivo do projeto de pesquisa
é avaliar teórica e experimentalmente trocadores de calor do tipo casco –
casco termossifões com vistas à aplicação na indústria do petróleo. No
presente caso serão desconsiderados os vazamentos tubo – chicana (db−
do = 0) e chicana – casco (Ds−Db = 0) para os cascos do evaporador
e condensador. Isso é feito porque, sendo um protótipo de laboratório,
a precisão de fabricação permite adotar esta hipótese. Na Tabela 2 são
apresentadas as características geométricas do trocador analisado. Os
evaporadores dos termossifões estão no casco por onde circula petróleo
quente, enquanto os condensadores dos termossifões estão no casco onde
circula água de resfriamento. No interior dos termossifões é usada água
como fluido de trabalho.
Tabela 2 – Parâmetros geométricos do trocador de calor casco – casco termossi-
fões analisado.
Evaporador Condensador
Ds [m] 304×10−3
Nb [–] 7 4
Db [m] 304×10−3
Dotl [m] 276,15×10−3
Bc [–] 20%
Nss [–] 0
Arranjo → 45◦
Fluido Petróleo Água
Fluido trabalho Água
dn [m] 50,8×10−3
do [m] 31,75×10−3
Nt [–] 28
X∗D [–] 1,3229
Ls [m] 621×10−3 420×10−3
La [m] 63×10−3
Lb [m] 70×10−3
Lbi,o [m] 90×10−3
A Figura 12 mostra o fluxograma usado no acoplamento térmico
para o trocador de calor casco – casco termossifões. A primeira ação
corresponde à definição dos parâmetros geométricos, temperaturas de
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entrada e os fluxos mássicos nos cascos dos evaporadores e dos conden-
sadores. Como não se conhece, a priori, as temperaturas de saída das
duas correntes fluidas, nem das paredes, tanto dos evaporadores quanto
dos condensadores, é usada como estimativa inicial que as temperaturas
de saída e de parede correspondem às temperaturas de entrada dos fluxos
frio e quente. A estimativa inicial para a temperatura do vapor é feita
através da Equação 2.57. As propriedades termofísicas dos fluidos no
evaporador, no condensador e do fluido de trabalho são avaliadas neste
nível de temperatura. Usando as estimativas dos parâmetros geométricos
apresentadas em Shah e Sekulic (2003), é calculado o número de Rey-
nolds característico, baseado na área mínima, tanto para o evaporador
quanto para o condensador.
Em seguida, são calculados a perda de carga e o coeficiente
de transferência de calor por convecção para um feixe ideal de tubos
usando as correlações descritas na seção 2.3.1. Para estimar os fatores
de correção para trocadores de calor casco – tubo, o método de Bell –
Delaware é usado, conforme apresentado na subseção 2.3.2.
Para a determinação do acoplamento térmico do trocador anali-
sado, emprega-se o conceito de resistência térmica equivalente, descrita
na seção 2.7. O conceito de ε - NUT é usado no cálculo do calor total
trocado e das temperaturas de saída dos fluxos que trocam calor através
do trocador de calor. Para a avaliação das propriedades médias, é usada
a Equação 2.69. O cálculo da taxa de transferência de calor tanto no
evaporador quanto no condensador é feito usando as resistências tér-
micas, a temperatura de vapor e as temperaturas médias das correntes
fluidas quente e fria. Finalmente comparam-se os valores das taxas de
transferência de calor calculadas nos cascos que alojam os evaporadores e
condensadores de termossifões, até que a diferença entre elas seja menor
que uma diferença tolerada i.e. α =
∣∣∣qevap−qcondqevap ∣∣∣≤ 1%. Se o critério não é
satisfeito, são estimadas novamente as temperaturas do vapor, da parede
e o calor total trocado, até o critério ser atingido.
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Figura 12 – Cálculo térmico de um trocador de calor casco – casco termossifões.
ACOPLAMENTO
ATUALIZAC¸A˜O
FEIXE DE TUBOS
CASCO - TUBOS
TSSHX
Inı´cio
Dados: Geometria feixe, Le, La, Lc, F ,
do, T∞,cond, T∞,evap, u∞,evap, u∞,cond, qtubo
Estimar: Tw,cond = T∞,cond & Tw,evap = T∞,evap
& To,cond = T∞,cond & To,evap = T∞,evap & Tv
Estimar: Tb = T∞+To2
Avaliar: Propriedades
@ Tv (fluido interno)
Avaliar: Propriedades @
Tb & Tw (fluido externo)
Calcular: Fatores
geometricos do trocador
Calcular: hfeixe, evap = f (Redo,Prevap,Arranjo)
& hfeixe, cond = f (Redo,Prcond,Arranjo)
Calcular: ∆pfeixe, evap = f (Redo,Prevap,Arranjo)
& ∆pfeixe, cond = f (Redo,Prcond,Arranjo)
Calcular: Fatores de
correc¸a˜o → Jtotal & ftotal
Calcular: ∆psevap, cond = ∑∆pievap, cond
& hs = Jtotal hfeixe
Calcular: Req,evap = R1 + R2 + R3
& Req,cond = R7 + R8 + R9
& Req,total = Req,evap + Req,cond
Calcular: To,evap = T∞,evap− q/Ccond
& To,cond = T∞,cond − q/Cevap
Calcular: Tmed = Tv− (Tv−T∞)−(Tv−To)ln( Tv−T∞Tv−To )
Calcular: qevap =
Tmed,evap−Tv
Req,evap
& qcond =
Tv−Tmed,cond
Req,cond
α
Fim
Estimar: T ∗v =
Req,condTmed,evap+Req,evapTmed,cond
Req,evap+Req,cond
Estimar: q∗ =
Tmed,evap−Tmed,cond
Req,evap+Req,cond
& q∗tubo =
q∗
Nt
Estimar: Tw, cond = T ∗v − (R7 +R8)q∗tubo
& Tw, evap = T ∗v + (R2 + R3)q∗tubo
Sim
Na˜o
i
1
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2.9 PROPRIEDADES TERMOFÍSICAS DOS FLUIDOS
Os fluidos usados na presente análise são: ar, água e petróleo.
Funções polinomiais dependentes da temperatura foram definidas basea-
das em dados experimentais para o ar e a água (FAGHRI, 1995). A função
polinomial para a propriedade física η é dada por:
Ar 450 [K]≥ T ≥ 273 [K]
η(T ) =
n
∑
j=0
C jT j Água 473 [K]≥ T ≥ 293 [K]
Petróleo 413 [K]≥ T ≥ 303 [K]
(2.72)
Na equação 2.72, η refere-se à propriedade física intensiva usada
na análise, como, por exemplo, densidade, viscosidade dinâmica, conduti-
vidade térmica, entre outras, expressadas em unidades do SI e temperatura
T em [K]. Os coeficientes C j são apresentados na Tabela 3. Devido ao
comportamento altamente dependente da viscosidade dinâmica do petró-
leo com a temperatura, foi definida para a viscosidade a seguinte função
exponencial:
µ(T ) = 2,983 ×1011 exp−0,07827T . (2.73)
Tabela 3 – Coeficientes da função polinomial para os diferentes fluidos.
Fluido Prop. termofísicas C0 C1 C2 C3 C4
Ar
cp [J/kg K] 1033 -0,2126 0,0004148 – –
k [W/m K] 0,005332 7,024×10−5 – – –
µ [Pa.s] 1,635×10−6 6,464×10−8 −2,77×10−11 – –
ρ [kg/m3] 3,06 -0,008719 8,172×10−6 – –
Prop. termofísicas C0 C1 C2 C3 C4
Água
cp [J/kg K] 3540 7,7 -0,0299 3,783×10−5 –
k [W/m K] -0,3568 0,005099 −6,222×10−6 – –
µ [Pa.s] 0,0788 -0,0007516 2,708×10−6 −4,349×10−9 2,621×10−12
ρ [kg/m3] 894,8 1,046 -0,002345 – –
Pv [Pa] 1,27×107 −1,642×105 799,7 -1,748 0,001448
ρv [kg/m3] 59,65 -0,7605 0,003679 −8,022×10−6 6,667×10−9
hlv [J/kg] 2,725×106 233,4 -3,983 – –
Prop. termofísicas C0 C1 C2 C3 C4
Óleo
cp [J/kg K] 848,4 3,434 – – –
k [W/m K] 0,3803 -0,001237 1,468 – –
ρ [kg/m3] 1185 -0,6857 – – –
As propriedades físicas calculadas usando a função polinomial e
a função exponencial apresentadas nas Equações 2.72 e 2.73, respectiva-
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mente, juntamente com os coeficientes da Tabela 3, são consistentes com
dados experimentais com um coeficiente de correlação de R2 = 0,99.
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3 VALIDAÇÃO NUMÉRICA DO TROCADOR DE CA-
LOR CASCO – TUBOS
Neste capitulo é apresentada uma análise numérica da transfe-
rência de calor e da perda de carga nos escoamentos do trocador de
calor casco – tubos estudado neste trabalho. Para tal, inicialmente é anali-
sada computacionalmente a transferência de calor em um único cilindro
em escoamento cruzado. Posteriormente são desenvolvidas análises em
feixes de tubos, onde os valores dos coeficientes de transferência de
calor por convecção e das perdas de carga são avaliados e comparados
contra as previsões das correlações experimentais apresentadas no Ca-
pítulo 2. Finalmente, são analisadas a transferência de calor e perda de
carga no evaporador e condensador do trocador de calor casco – tubos
propriamente dito.
3.1 TRANSFERÊNCIA DE CALOR DE UM TUBO EM ESCOA-
MENTO CRUZADO
A transferência de calor em um tubo em escoamento cruzado é
um problema clássico de transferência de calor. Geralmente, a análise de
um único tubo em escoamento cruzado é uma das simplificações feitas
para a análise de geometrias ou condições mais complexas. Existem
na literatura várias correlações experimentais que avaliam o número de
Nusselt para este tipo de problema. Uma recopilação de correlações exis-
tentes pode ser encontrada em Sanitjai e Goldstein (2004). Na presente
seção, pretende-se estudar computacionalmente a transferência de calor
em um tubo em escoamento cruzado, para posteriormente, comparar os
resultados numéricos com as correlações experimentais.
3.1.1 Equações governantes
Bejan (2013) apresenta uma revisão das equações da conserva-
ção da massa, da quantidade de movimento e da energia que descrevem
o fenômeno de convecção forçada. Assim, a partir desta revisão, as se-
guintes hipóteses foram adotadas: fluxo tridimensional e incompressível,
propriedades físicas variáveis com a temperatura, não há geração interna
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de calor e os efeitos de radiação e das forças de empuxo são consideradas
desprezíveis. Então pode-se escrever:
Conservação da massa:
∂ρ
∂ t
+
∂
∂x j
(ρ u j) = 0. (3.1)
Conservação do momento:
∂ (ρui)
∂ t
+
∂
∂x j
(ρu jui) =− ∂P∂xi +
∂
∂x j
(
µ
∂ui
∂x j
)
+F= 0. (3.2)
Conservação da energia:
∂ (ρT )
∂ t
+
∂
∂x j
(ρu jT ) =
∂
∂x j
(
k
cp
∂T
∂x j
)
+µφ ; (3.3)
onde x j é as componentes cartesianas (x,y,z), xi é a componente de
velocidade (u,v,w) e F são as forças de campo por unidade de volume.
Para os casos em regime turbulento, foi usado o modelo de
turbulência k - ε padrão. O modelo k - ε pertence à classe RANS (Reynolds
Average Navier-Stokes Equations), é um modelo semi empírico baseado
na hipótese do gradiente de difusão, e é usado para relacionar o tensor
de Reynolds com os gradiente de velocidade média e com a viscosidade
turbulenta. A energia cinética turbulenta k é definida como a variância
das flutuações na velocidade, e ε corresponde à taxa de dissipação das
flutuações de k. Tanto k e ε são modeladas como mostrado a seguir:
Para k:
∂
∂ t
(ρk)+
∂
∂x j
(ρu jk) =
∂
∂x j
[(
µ+
µt
σk
)
∂k
∂x j
]
+Pk−ρε+Pkb. (3.4)
Para ε:
∂
∂ t
(ρε)+
∂
∂x j
(ρu jε) =
∂
∂x j
[(
µ+
µt
σε
)
∂ε
∂x j
]
+
+
ε
k
(C1εPk−C2ερε+C1εPεb) .
(3.5)
onde, a viscosidade turbulenta é definida como µt = ρCµ k
2
ε eC1ε = 1,44;
C2ε = 1,92; Cµ = 0,09 e σε = 1,3 são constantes do modelo. Pkb e Pεb
representam à influência das forças de empuxo e Pk é a produção de
turbulência devido às forças viscosas. Este modelo foi escolhido devido
à sua precisão e baixo custo computacional (WILCOX, 2006).
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3.1.2 Domínio de simulação e condições de contorno
O domínio de simulação do tubo em escoamento cruzado usado
na presente simulação pode ser observado na Figura 13. O domínio
tridimensional de simulação é delimitado pela região ABCD; a espessura
do domínio é igual a 5×10−3 [m]. A largura total do domínio é XHdo =
0,25 (BUYRUK et al., 1998). Para reduzir os efeitos de entrada e saída
do escoamento usa-se um bloco a montante do tubo (upstream) Lus =
2 do [m] e um bloco a jusante do tubo (downstream) Lds = 6,5 do [m],
estos valores foram arbitrariamente selecionados. O objetivo é eliminar
os efeitos da condição de contorno nos resultados.
Figura 13 – Representação do plano x - y do domínio de simulação do tubo em
fluxo cruzado.
1B
1A
As condições de contorno são: variáveis prescritas de tempera-
tura (T∞) e velocidade uniforme (u∞) com intensidade turbulenta1 igual
a 5% impostas na entrada. Na região da entrada são consideradas que
as velocidades nos eixos y e z são consideradas zero. Na região da saída
considera-se que, se existir recirculação, a temperatura considerada é
igual à temperatura de entrada. São consideradas condições de simetria
(planos de simetria) nas superfícies superior (linha BC) e inferior (linha
AD), assim como nos planos no eixo z. Na superfície do tubo (internas
no domínio) é considerada a condição de não deslizamento (no slip) e de
temperatura constante prescrita (Tw). Para o presente caso foi selecionado
1 Flutuações do campo de velocidade média.
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do = 19,05× 10−3 [m]. São consideradas velocidades para a corrente
livre (u∞) de 5 até 10 [m/s] em intervalos de 1 [m/s] com o objetivo de
avaliar as previsões numéricas do modelo de turbulência. Foram analisa-
dos dois casos: aquecimento usando Tw = 373,15 [K] e T∞ = 430,15 [K],
e resfriamento usando T∞ = 373,15 [K] e Tw = 430,15 [K].
3.1.3 Propriedades físicas dos fluidos
O fluido usado nesta primeira simulação é o ar, onde as pro-
priedades termofísicas são consideradas variáveis com a temperatura,
para a qual foram definidos polinômios que descrevem o comportamento
das propriedades físicas em função da temperatura, como mostrado na
seção 2.9.
3.1.4 Solução das equações governantes
As equações governantes de conservação da massa, quantidade
de movimento, energia e turbulência foram discretizadas usando o mé-
todo dos volumes finitos e resolvidas iterativamente (MALISKA, 2010).
Os critérios de convergência do erro médio quadrático RMS para as
formas discretizadas das equações 3.1, 3.2, 3.4 e 3.5 foram estabeleci-
dos na ordem de 10−5, enquanto que o RMS para a equação da energia
(Equação 3.3) foi estabelecido em 10−6. Os valores para o RMS foram
selecionados para asegurar uma adequada convergência nas equações de
conservação.
3.1.5 Parâmetros de controle e simulação
Para a solução das equações governantes foi usado a ferramenta
numérica ANSYS - CFX©. O domínio do fluido é considerado contínuo e
estacionário. Como descrito na subseção 3.1.1, o modelo de turbulência
k - ε padrão é considerado. Para o tratamento perto da parede foi usada
uma função escalável de parede (scalable wall function). Uma função
parede permite eliminar o grande número de elementos necessários para
solucionar a subcamada viscosa. Para a transferência de calor perto da
parede é usado o fechamento turbulento (turbulent flux closure for heat
transfer), usando para a difusividade turbulenta e Prandtl turbulento com
um valor igual a 0,9. Na transferência de calor é considerado o modelo de
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energia térmica (thermal energy)2. A ferramenta ANSYS – CFX© é um
solver acoplado. As equações de conservação da massa e de momento são
combinadas para obter uma equação da pressão. Esta é feita substituindo
as velocidades discretizadas da equação de momento com a interpolação
de Rhie – Chow (RHIE; CHOW, 1983), com o objetivo de expressar
as velocidades nos pontos de integração das velocidades localizadas
no centro do volume de controle, como uma função de velocidades e
pressões nodais. Então, o sistema linear resultante, o qual inclui à pressão
e velocidade como incógnitas é resolvido.
Para garantir a convergência na escala de tempo do fluido, foi
considerado um passo de tempo de forma a criar subrelaxamento nas não
linearidades das equações e facilitar a sua solução. O passo de tempo
característico foi calculado usando a expressão (ANSYS, Inc, 2012a):
∆tc =
1
3
Lc
Uc
; (3.6)
onde ∆tc [s] é o tempo característico, Lc [m] é o comprimento caracterís-
tico e Uc [m/s] corresponde a velocidade característica do escoamento.
O fator 13 é usado para garantir tempos capazes de captar os fenômenos
físicos estudados (ANSYS, Inc, 2012a). No presente caso são usados o
diâmetro externo do tubo do e a velocidade da corrente livre u∞ como
comprimento e velocidade características, respectivamente.
3.1.6 Análise de convergência de malha
Para estabelecer a influência do tamanho da malha nos resultados
da simulação, foram realizadas duas análises no domínio mostrado na
Figura 13. No presente caso a velocidade característica u∞ foi considerada
para a análise de convergência de malha.
Na primeira análise, uma malha hexaédrica uniforme no domí-
nio (região A, B, C e D) foi criada, sem distinção nas regiões próximas
aos tubos. O tamanho da aresta do elemento da malha no domínio foi
gradualmente diminuído desde 18 do até que os resultados nos parâmetros
analisados possuam uma diferença menor do que 1% entre o valor novo
e o anterior calculado. Tanto o problema térmico quanto o hidrodinâmico
2 Neste modelo o transporte de entalpia é considerado, porém, a energia cinética é
desconsiderada.
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foram resolvidos para cada variação no tamanho dos elementos no do-
mínio usando a solução prévia, ou seja, com tamanho de malha maior,
como entrada da nova análise. Como critério referencial para o menor
tamanho do elemento usa-se o parâmetro y+. A velocidade característica
referencial no presente caso corresponde a u∞. A sequência de cálculo a
ser usado para a estimativa de ∆y, que é a distância da parede ao primeiro
nó interior (WILCOX, 2006):
Redo =
ρ u∞ do
µ
; (3.7)
uτ =
√
τw,máx
ρ
; τw,máx =
1
2
C f ρ u2máx; C f = 0,0576Re
−0,2
do ; (3.8)
y+ =
ρ uτ ∆y
µ
→ ∆y = y
+ µ
ρ uτ
; (3.9)
onde uτ [m/s] é a velocidade de fricção, τw [kg/m s] é a tensão na parede,
C f [-] é o coeficiente de fricção e y+ [-] é o número de Reynolds local
(lembre-se que este parâmetro adimensional relaciona as contribuições
viscosas e turbulentas de um fluxo).
Na segunda análise o domínio foi subdivido em mais duas sub-
regiões (1A e 1B). Na sub-região 1A, próxima da superfície do tubo, foi
criada uma série de camadas paralelas à superfície do cilindro com o obje-
tivo de captar os gradientes de temperatura na direção radial (LAUNDER;
MASSEY, 1978; MALISKA, 2010), usando como tamanho da primeira
camada o menor tamanho do elemento obtido na primeira análise. O
tamanho do elemento na sub-região 1B, fora da região próxima do tubo,
foi considerado igual a aquele valor que assegura a não mudança nos
resultados.
Nas duas análises desenvolvidas são consideradas duas métricas
de qualidade de malha, descritas a seguir. A qualidade ortogonal (ortho-
gonal quality) é definida como a norma entre os vetores normais à face e
os vetores formados desde o centróide da célula até o centro da face. Esta
métrica pode variar de 0 até 1, onde 0 e 1 correspondem à pior e à melhor
qualidade, respectivamente. A assimetria (skewness) representa o grau
de proximidade da célula para o elemento ideal, podendo ser calculada
como uma relação dos ângulos internos do elementos. Pode variar de 0
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até 1, onde 0 e 1 representam um elemento regular (melhor) e distorcido
(pior), respectivamente (ANSYS, Inc, 2012b).
Na Figura 14 é mostrada a análise feita para o ar como fluido
que escoa externamente ao feixe de tubos.
Figura 14 – Análise de convergência de malha para o tubo em escoamento
cruzado, usando ar como fluido no escoamento externo.
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3.1.7 Transferência de calor ao redor de um cilindro em escoa-
mento cruzado
O coeficiente de transferência de calor médio para o tubo em
escoamento cruzado foi calculado numericamente e comparado com valo-
res obtidos usando as correlações experimentais de Churchill e Bernstein
(1977), Sanitjai e Goldstein (2004) e Khan et al. (2005) definidos, res-
pectivamente, nas Equações 2.45, 2.46 e 2.47. Para implementar estas
três correlações empíricas, foi usada a rotina de cálculo para a previsão
da transferência de calor proposta em Z˘ukauskas et al. (2008), porém,
levando em conta um único tubo. A estimativa inicial da temperatura
média do fluido, Tb, é o valor médio das temperaturas de entrada e da
parede. Em seguida, é calculado o coeficiente de transferência de calor,
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htubo, onde é aplicado o conceito de balanço de energia no tubo. Poste-
riormente é calculada a temperatura de saída To e assim o valor de Tb é
atualizado para o valor médio da temperatura de entrada e da saída do
tubo. Este procedimento foi atualizado até que as diferenças de tempera-
tura da saída To, entre a atualizada (iteração j+1) e a anterior (iteração j)
satisfizessem a relação:
∣∣To, j+1−To, j∣∣< 10−5.
3.1.8 Resultados
Os coeficientes de transferência de calor médio para o tubo em
escoamento cruzado para a condição de aquecimento e resfriamento são
apresentados nas Figuras 15a e 15b, respectivamente. No eixo x estão os
valores do coeficiente de transferência de calor por convecção calculados
usando a ferramenta numérica, enquanto no eixo y estão os valores dos
coeficientes de transferência de calor por convecção calculados usando
as correlações experimentais.
Para o caso do aquecimento (Figura 15a), o modelo de Churchill
e Bernstein, apresenta uma diferença máxima de ∼10%. No modelo de
Sanitjai e Goldstein foram encontradas diferenças máximas de ∼17%.
Nos dois modelos citados as diferenças máximas são apresentadas em
Redo = 6500. Para números de Redo menores, as diferenças máximas en-
contradas estão na ordem de ∼3%. Os modelos de Churchill e Bernstein
e de Sanitjai e Goldstein possuem um comportamento semelhante para
toda a faixa de Redo analisado. O modelo de Khan et al. apresenta dife-
renças máximas de ∼17%, para Redo = 6500. À medida que o número
de Reynolds decresce a diferença cai até ∼0,6% para Redo = 3200.
Para o caso do resfriamento (Figura 15b), o modelo de Churchill
e Bernstein, apresenta uma diferença máxima de ∼11% com relação à
simulação numérica.
No modelo de Sanitjai e Goldstein foram encontradas diferenças
máximas de ∼15%. Nos dois modelos citados as diferenças máximas
são apresentadas em Redo = 6500. Para números de Redo menores, as
diferenças máximas encontradas estão na ordem de ∼8% e ∼3%, para os
modelos de Sanitjai e Goldstein e Churchill e Bernstein, respectivamente.
O modelo de Khan et al. apresenta diferenças máximas de ∼20%, para
Redo = 6500. A medida que o número de Reynolds decresce a diferença
cai até ∼2%, para Redo = 3200.
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Figura 15 – Comparação dos coeficientes de transferência de calor por convec-
ção para um tubo em escoamento cruzado.
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(a) Coeficiente de transferência de calor por convecção para o tubo em escoa-
mento cruzado e condição de aquecimento.
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(b) Coeficiente de transferência de calor por convecção para o tubo em escoa-
mento cruzado e condição de resfriamento.
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3.2 TRANSFERÊNCIA DE CALOR E PERDA DE CARGA EM FEI-
XES DE TUBOS DESALINHADOS
Feixes de tubos são encontrados em diferentes tipos de trocado-
res de calor, como por exemplo, trocadores de calor casco – tubo, onde o
fluido de um dos fluxos é forçado a escoar transversalmente à parede ex-
terna do feixe de tubos. A transferência de calor e o escoamento do fluido
através de um feixe de tubos são fenômenos complexos e dependentes
primariamente das condições de entrada do fluido, da intensidade da
turbulência, da rugosidade superficial externa dos tubos e da geometria
do feixe de tubos.
Como já observado anteriormente nesta dissertação, existem na
literatura várias correlações experimentais para o número de Nusselt e
para a perda de carga neste tipo de escoamento. Dentre as mais conhe-
cidas e recomendadas podem-se destacar as apresentadas no trabalho
de Z˘ukauskas e no volume publicado pela ESDU (Engineering Science
Data Unit) também presente no HEDH (Heat Exchanger Design Hand-
book) (Z˘UKAUSKAS et al., 2008), assim como a proposta no trabalho
desenvolvido por Gaddis (2010), a qual está proposta no VDI Heat Atlas.
Estas correlações são válidas para números de Reynolds e Prandtl bem
definidos. Na presente seção propõe-se estudar a perda de carga e a
transferência de calor em um feixe de tubos desalinhado (arranjo em
quincôncio) mediante simulação numérica. Posteriormente pretende-se
comparar as previsões dos resultados numéricos com as correspondentes
previsões feitas pelas correlações experimentais.
3.2.1 Domínio de simulação e condições de contorno
Uma vista esquemática do domínio usado na simulação pode ser
observada na Figura 16, onde o feixe de tubos é delimitado pela entrada,
saída e pelas linhas BC e AD. A espessura do domínio é igual a 0,01 [m].
A largura total do domínio é XH = 2 X∗D XD. Para reduzir o efeito da
entrada e saída nos resultados usa-se um bloco prévio ao feixe de tubos
(upstream) Lus = 2 do [m] e um bloco posterior ao feixe (downstream)
Lds= 10,2 do [m], estos valores foram arbitrariamente selecionados como
mostrado em (WANG et al., 2000). O objetivo é eliminar os efeitos das
condições de contorno nos resultados. O comprimento total do feixe de
tubos é Ltb = 12,5 do.
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As condições de contorno são descritas a seguir: variáveis pres-
critas de temperatura (T∞) e velocidade uniforme (u∞) com intensidade
turbulenta igual a 5% impostas na entrada (PAUL et al., 2008). Na região
da entrada são consideradas que as velocidades nos eixos y e z são zero.
Na região da saída considera-se que, se existir recirculação, a temperatura
é considerada igual à temperatura de entrada (WANG, 2004). São consi-
deradas condições de simetria nas regiões superior (linha BC) e inferior
(linha AD), assim como nos planos no eixo z. Nas superfícies dos tubos
(internas no domínio) são consideradas condições de não deslizamento
(no slip) e temperatura constante prescrita (Tw). O domínio completo
inclui 12 fileiras longitudinais e 4 fileiras transversais de tubos, sendo 18
tubos completos e 6 meios tubos, totalizando 24 tubos. O uso de meios
tubos permite simular um feixe de tubos infinito e minimizar o efeito da
camada limite na parede (PAUL et al., 2008). O regime turbulento em
feixes de tubos é considerado para Reynolds maior do que 104 (GADDIS,
2010).
Figura 16 – Representação do plano x - y do domínio tridimensional de simula-
ção do feixe de tubos usado.
Na Tabela 4 são apresentados os parâmetros geométricos dos
feixes de tubos usados na simulação. Dois casos foram analisados. No
caso 1, X∗D =
√
2 é escolhido por apresentar valores dos espaçamentos
diagonais iguais aos presentes nas correlações experimentais. No caso 2,
X∗D = 1,3229 foi escolhido porque corresponde ao espaçamento diagonal
do trocador de calor que será analisado nas seções seguintes.
O caso 1 foi simulado com ar, água e petróleo, onde u∞ usada
na simulação com ar é igual a 10 [m/s]. Para a água são consideradas
velocidades variando de 0,5 a 0,1 [m/s] em intervalos de 0,1 [m/s], além
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de 0,05 [m/s]. No caso do petróleo são considerados velocidades livres
máximas de 2 [m/s] em intervalos de 0,5 [m/s]. Estes valores de velo-
cidade são escolhidos para garantir que ar, água e petróleo estejam no
regime turbulento.
No caso 2, são analisados água e petróleo, pois são os fluidos
a serem empregados no protótipo em desenvolvimento no contexto do
projeto de pesquisa do LABTUCAL. As velocidades livres máximas serão
as mesmas consideradas no caso anterior, isto é, 0,5 a 0,1 [m/s] em
intervalos de 0,1 [m/s], além de 0,05 [m/s] para a água e 2 a 0,5 [m/s] em
intervalos de 0,5 [m/s] para o petróleo.
Tabela 4 – Parâmetros geométricos dos feixes analisados.
Caso X∗D X
∗
T X
∗
L do [m] Arranjo Nfileiras [-] Ncolunas [-]
1
√
2 2 1 19,05×10−3 45 12 4
2 1,3229 1,8709 0.9354 31,75×10−3 45 12 4
A Tabela 5 apresenta um resumo dos parâmetros usados na
simulação numérica do feixe em escoamento cruzado. Os valores da
temperatura de entrada e da parede são arbitrariamente escolhidos para
os dois casos analisados.
Tabela 5 – Parâmetros de simulação para o feixe em escoamento cruzado.
Domínio Caso u∞ [m/s] Tw [K] T∞ [K] Fluido Pr Redo
Feixe
1 1−10 302,15 373,15 Ar 0,7 2223 - 21063
1 0,05−0,5 302,15 373,15 Água 1,65 7913 - 83015
1 0,5−2 353,15 410,15 Petróleo 65 5919 - 23972
2 0,1−0,5 373,15 353,15 Água 1,65 14326 - 140362
2 0,5−2 350,15 410,15 Petróleo 65 5144 - 20765
3.2.2 Análise de convergência de malha
Para estabelecer a influência da malha nos resultados da simula-
ção, foram realizadas duas análises no domínio mostrado na Figura 16.
A velocidade máxima, umáx, foi considerada no estudo da convergência
de malha. Foram feitas análises semelhantes para cada um dos fluidos
e casos considerados. Na Figura 17 é mostrada a análise feita para o ar
como fluido que escoa externamente ao feixe de tubos.
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Na primeira análise, criou-se uma malha hexaédrica uniforme
no subdomínio 1 (região A, B, E e F) e no subdomínio 2 (região E, F,
C e D), sem distinção de tamanho de malha próximo às paredes dos
tubos. O tamanho da aresta dos elementos na malha do subdomínio 1 foi
gradualmente diminuída desde 18 do até que os resultados nos parâmetros
analisados possuam uma diferença menor do que 1% entre o valor novo e
o anterior calculado. O comprimento da aresta do elemento na malha do
subdomínio 2 foi mantida constante com 16 do. Tanto o problema térmico
quanto o hidrodinâmico foram resolvidos para cada variação na aresta
dos elementos no subdomínio 1. Na Figura 17, observa-se a variação
do coeficiente de transferência de calor no feixe, hfeixe, e do calor total
trocado no feixe, qfeixe, como função do número de elementos presentes
no domínio. Pode-se observar que a partir de 7 milhões de elementos, os
resultados para o calor transferido e para o coeficiente de transferência
de calor permanecem inalterados. Portanto, conclui-se que, para o caso
apresentado (ar), 7 milhões de elementos são suficientes para a análise.
Os resultados são semelhantes para os outros fluidos estudados. No caso
da água, foram necessários 4,5 milhões de elementos e para o caso do
petróleo, 4 milhões.
Numa segunda análise, o subdomínio 1 foi subdividido em mais
duas regiões (1A e 1B) . A região 1A é próxima à superfície do tubo e
nela foi criada uma série de camadas de elementos com malha refinada
em torno da superfície do cilindro, com o objetivo de captar os gradi-
entes de temperatura na direção radial (LAUNDER; MASSEY, 1978;
MALISKA, 2010). Foi empregado como tamanho inicial das camadas
o critério referencial dado pelo y+, calculados com as Equações 3.7
a 3.9, com velocidade referencial, umáx, calculada como mostrado no
Anexo A. O tamanho dos elementos na região 1B e do subdomínio 2
foram considerados os mesmos que os adotados na primeira análise.
Com o objetivo de avaliar os dois tipos de malha estudados, fo-
ram extraídos os valores de temperatura e velocidade nas linhas (H−H ′)
e (I− I′) da Figura 18. A temperatura e velocidade são normalizadas
com respeito da temperatura e velocidade de entrada, enquanto os com-
primentos (H−H ′) e (I− I′) são normalizados em função do diâmetro
externo do tubo do.
As Figuras 19a e 19b mostram o comportamento da temperatura
e da velocidade para os dois formatos de malha analisados. Os resultados
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Figura 17 – Análise de convergência de malha para o feixe de tubos, caso 1
usando ar como fluido no escoamento externo.
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obtidos na presente análise são condizentes com os resultados obtidos
por Wang et al. (2006) e Watterson et al. (1999). A velocidade máxima
ocorre perto da parede do tubo e apresenta valores em torno de 2,5 vezes
maiores do que a velocidade de entrada. Os perfis de temperatura mostra-
dos na Figura 19b mostram boa concordância entre os dois formatos de
malha analisados. Com base nestes resultados, optou-se por usar a malha
com camadas refinadas próximas às paredes dos tubos porque não havia
recursos computacionais para empregar o mesmo tamanho de malha em
todo domínio.
3.2.3 Transferência de calor e perda de carga
O coeficiente transferência de calor médio para o feixe de tubos
calculado numericamente é agora comparado com os resultados obtidos
usando as correlações empíricas de Z˘ukauskas et al. (2008), ESDU e
Gnielinski (2010). Para implementar estas três correlações empíricas,
foi usada a rotina de cálculo para a previsão da transferência de calor
proposta em Z˘ukauskas et al. (2008). A estimativa inicial da temperatura
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média do fluido, Tb, é o valor médio das temperaturas de entrada e da
parede. Em seguida, é calculado o coeficiente de transferência de calor,
hfeixe, onde é aplicado o conceito de balanço de energia no feixe de tubos.
Posteriormente é calculada a temperatura de saída To, assim o valor de Tb
é atualizado para o valor médio da temperatura de entrada e da saída do
feixe. O procedimento foi atualizado até atingir um erro menor do que
10−5, para as diferenças de temperaturas de saída como estabelecido na
subseção 3.1.7.
Para o cálculo da perda de carga no feixe de tubos são usados os
modelos de Z˘ukauskas e Ulinskas (2008) e Gaddis e Gnielinski (1985).
No modelo de Z˘ukauskas e Ulinskas (2008) o parâmetro χ é dado para
valores de número de Reynolds fixos e maiores do que 100. No caso
de números de Reynolds diferentes dos especificados usa-se uma inter-
polação logarítmica em função do número de Reynolds. Para o caso de
números de Reynolds menores do que 100 usa-se o gráfico apresentado
por Z˘ukauskas et al. (2008). As propriedades termofísicas dos fluidos
foram avaliadas na temperatura média Tb calculada no problema térmico.
Para o caso 2 (valor do espaçamento transversal X∗T = 1,8709)
não existe uma correlação específica para o cálculo de Euk1 no modelo
de Z˘ukauskas. O valor de Euk1 para o espaçamento descrito foi calculado
para X∗T = 1,5 e X
∗
T = 2 e depois foi feita uma interpolação linear para o
espaçamento de interesse. Os modelos e equações usados no cálculo são
apresentados detalhadamente no Anexo A.
Figura 18 – Extrato do domínio de simulação, mostrando as posições de apre-
sentação dos resultados. Coordenadas em metros.
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Figura 19 – Perfis de velocidade e temperatura.
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(a) Perfis de velocidade em I− I′ e H−H ′.
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(b) Perfis de temperatura em I− I′ e H−H ′.
3.2.4 Resultados
O coeficiente médio de transferência de calor e a perda de carga
para o feixe de tubos para o caso 1 (X∗D =
√
2) são apresentados nas
Figuras 20, 21 e 22. Já os resultados para o caso 2 (X∗D = 1,3229), são
apresentados nas Figuras 23 e 24. No eixo x são plotados os valores
do coeficiente de transferência de calor por convecção e a perda de
carga calculados usando a ferramenta numérica, enquanto que no eixo
y são plotados os valores dos coeficientes de transferência de calor por
convecção e a perda de carga calculados usando as respectivas correlações
experimentais.
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Fluido: ar, caso 1.
Na Figura 20 são apresentados os resultados para o coeficiente
de transferência de calor e a perda de carga para o caso 1. Para a trans-
ferência de calor, a correlação da ESDU apresenta previsões próximas
dos resultados numéricos na faixa de 6500 < Redo < 12500, com uma
diferença máxima de ∼8%. Já em Redo > 12500 o modelo apresenta
diferenças máximas de ∼17%.
O modelo de Z˘ukauskas apresenta previsões similares ao modelo
da ESDU. Para Redo > 12500 o modelo apresenta um comportamento
mais próximo da solução numérica, com uma diferença máxima de∼13%.
O modelo de Gaddis - Gnielinski foi o que apresentou as previsões
mais próximas às da análise numérica. Para valores de Reψ,Lc > 4600 a
diferença máxima é de ∼17%. Para velocidades baixas (1 ou 2 [m/s]) os
três modelos apresentam diferenças máximas de∼31%. Como conclusão
geral, todos os três modelos comparados apresentam boa concordância
na previsão do hfeixe para valores de Redo > 10
4.
As previsões de perda de carga (Figura 20b) são comparadas com
os modelos de Z˘ukauskas e Gaddis - Gnielinski. O modelo de Z˘ukauskas
sobreestima o valor da perda de carga no feixe em aproximadamente
∼12% para valores de Redo > 6500. Já em números de Reynolds meno-
res, a diferença máxima é de ∼30%. O modelo de Gaddis - Gnielinski
apresenta uma previsão com uma diferença máxima de ∼12% para valo-
res de Reψ,Lc > 6500, entanto que para valores de Reynolds menores a
diferença máxima é de ∼29%.
Como mostrado, as maiores diferenças são atingidas com ve-
locidades da corrente livre baixas. Nestas velocidades, os números de
Reynolds obtidos serão menores que os necessários para ter-se regime
turbulento totalmente desenvolvido e, consequentemente, o modelo de
turbulência empregado na solução numérica falha.
Fluido: água, caso 1.
Na Figura 21 são apresentados os resultados para o coeficiente
de transferência de calor e a perda de carga para o caso 1. No cálculo do
coeficiente de transferência de calor, usando o modelo da ESDU apresenta
previsões mais próximas dos resultados numéricos para velocidades de
0,05 e 0,1 [m/s], com diferenças máximas de ∼5%. Já em velocidades
maiores que 0,2 [m/s] a diferença começa a crescer rapidamente até uma
diferença máxima de ∼30%.
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O modelo de Z˘ukauskas apresenta previsões similares que o mo-
delo da ESDU. Em baixas velocidades o modelo subestima as previsões
numéricas em ∼6%. Para velocidades maiores que 0,2 [m/s] o modelo
subestima as previsões numéricas com uma diferença máxima de ∼30%.
Pode-se explicar o comportamento semelhante dos modelos da ESDU
e de Z˘ukauskas pelo fato de que a velocidade máxima é calculada da
mesma forma, além disto, o modelo para o cálculo do hfeixe possui uma
forma integral semelhante.
O modelo de Gaddis - Gnielinski possui as previsões mais próxi-
mas às feitas pela análise numérica. Para valores de velocidade menores
que 0,1 [m/s], o modelo apresenta uma diferença máxima de ∼6%. Já
em valores de velocidade maiores que 0,2 [m/s], o modelo de Gaddis -
Gnielinski apresenta diferenças máximas de ∼15% quando comparado
com a simulação numérica.
As previsões de perda de carga (Figura 21b) são comparadas com
os modelos de Z˘ukauskas e Gaddis - Gnielinski. O modelo de Z˘ukauskas
subestima o valor da perda de carga no feixe em aproximadamente 15
% para cada um dos valores. O modelo de Gaddis - Gnielinski apresenta
uma previsão com uma diferença máxima de ∼7% quando comparado
com a simulação numérica.
Fluido: petróleo, caso 1.
Na Figura 22 são apresentados os resultados para o coeficiente de
transferência de calor e para a perda de carga para o caso 1, considerando
um escoamento de petróleo. No cálculo do coeficiente de transferência de
calor, a correlação de Gaddis – Gnielinski apresenta diferenças máximas
de ∼32% para velocidades de até 2 [m/s], quando comparado com os
resultados numéricos. Já para velocidades menores, o presente modelo
consegue reproduzir os resultados da correlação com diferenças máximas
de ∼16% para 0,5 [m/s].
O modelo de Z˘ukauskas apresenta diferenças máximas de até
∼60% para velocidades de 2 [m/s] com relação ao modelo numérico.
Já em velocidades menores, as diferenças entre o modelo numérico e
a correlação experimental mantêm-se quase constantes. O modelo da
ESDU apresenta um comportamento semelhante às previsões feitas pelo
modelo de Z˘ukauskas. No modelo da ESDU as diferenças máximas ficam
em torno de ∼62% para velocidades de 2 [m/s] quando comparadas com
o modelo numérico.
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As previsões de perda de carga (Figura 22b) são comparadas com
os modelos de Z˘ukauskas e Gaddis - Gnielinski. O modelo de Z˘ukauskas
subestima o valor da perda de carga no feixe em aproximadamente 18%
com relação ao modelo numérico. O modelo de Gaddis - Gnielinski
apresenta uma previsão com diferença máxima de até ∼50% em bai-
xos números de Reynolds. Para altos números de Reynolds a diferença
máxima diminui até ∼34%.
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Figura 20 – Comparação do coeficiente de transferência de calor por convecção
hfeixe e perda de carga ∆pfeixe com ar, caso 1.
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Figura 21 – Comparação do coeficiente de transferência de calor por convecção
hfeixe e perda de carga ∆pfeixe com água, caso 1.
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Figura 22 – Comparação do coeficiente de transferência de calor por convecção
hfeixe e perda de carga ∆pfeixe com petróleo, caso 1.
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Fluido: água, caso 2.
Na Figura 23 são apresentados os resultados da transferência de
calor e a perda de carga para o caso 2, água. No cálculo do coeficiente
de transferência de calor, a correlação da ESDU apresenta diferenças de
∼17% em velocidades menores que 0,2 [m/s]. Já para velocidades maio-
res, o presente modelo consegue reproduzir os resultados com diferenças
máximas de ∼8% para 0,3 [m/s] e ∼12% para 0,4 e 0,5 [m/s]. O modelo
de Z˘ukauskas apresenta previsões similares ás do modelo da ESDU. O
modelo de Gaddis - Gnielinski possui as menores diferenças com relação
ao do modelo numérico, com ∼10% para toda a faixa de velocidades.
As previsões de perda de carga (Figura 23b) são comparadas com
os modelos de Z˘ukauskas e Gaddis - Gnielinski. O modelo de Z˘ukauskas
subestima o valor da perda de carga no feixe em aproximadamente 8%
para toda a faixa analisada. O modelo de Gaddis - Gnielinski sobrestima
os valores obtidos numericamente para a perda de carga, apresentando
uma diferença máxima de ∼6% para valores de velocidade maiores que
0,3 [m/s]. Já em velocidades menores, o modelo sobrestima a previsão
da perda de carga em ∼10%.
Fluido: petróleo, caso 2.
Na Figura 24 são apresentados os resultados para os coeficientes
de transferência de calor e as perdas de carga para o caso 2, petróleo. No
cálculo do coeficiente de transferência de calor, observa-se um comporta-
mento semelhante ao caso 1 (Figura 22), onde a correlação de Gaddis –
Gnielinski apresenta diferenças máximas de ∼24% para velocidades de
até 2 [m/s], enquanto que para velocidades menores, o presente modelo
consegue reproduzir os resultados com diferenças máximas de ∼19%
para 0,5 [m/s]. O modelo de Z˘ukauskas apresenta diferenças máximas de
até ∼60% para velocidades de 2 [m/s]; em velocidades menores, as as
diferenças entre o modelo numérico e a correlação experimental mantém-
se quase constantes. O modelo da ESDU apresenta um comportamento
semelhante ao modelo de Z˘ukauskas. No modelo da ESDU as diferenças
máximas ficam em torno de ∼65% para velocidades de 2 [m/s].
As previsões de perda de carga numéricas (Figura 24b) são
comparadas com os modelos de Z˘ukauskas e Gaddis - Gnielinski. O
modelo de Z˘ukauskas subestima o valor da perda de carga no feixe em
aproximadamente 25%. O modelo de Gaddis - Gnielinski apresenta uma
previsão com uma diferença máxima de até∼42% em baixos números de
100
Reynolds. Para altos números de Reynolds a diferença máxima diminui
até ∼29%.
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Figura 23 – Comparação do coeficiente de transferência de calor por convecção
hfeixe e perda de carga ∆pfeixe com água, caso 2.
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Figura 24 – Comparação do coeficiente de transferência de calor por convecção
hfeixe e perda de carga ∆pfeixe com petróleo, caso 2.
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3.3 TRANSFERÊNCIA DE CALOR E PERDA DE CARGA NA RE-
GIÃO DO CASCO
3.3.1 Domínio de simulação e condições de contorno
Nesta seção são estudadas numericamente a perda de carga e a
transferência de calor para o trocador de calor mostrado na Figura 11,
considerando uma simulação desacoplada, ou seja, com cascos indepen-
dentes, sem transferência de calor de um casco para outro. Aqui são
comparados os modelos semianalíticos de Gaddis e Gnielinski e Bell
contra o modelo numérico. As características geométricas de cada um
dos cascos são mostradas na Tabela 2. O domínio de simulação usado na
análise desacoplada é mostrado na Figura 25 e corresponde ao conceito
de modelo completo (whole model) apresentado por Yang et al. (2014).
Figura 25 – Domínio de simulação e condições de contorno para o trocador de
calor casco – tubos.
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As condições de contorno são descritas a seguir. São prescri-
tas temperatura (T∞) e fluxo mássico uniforme (m˙∞) com intensidade
turbulenta igual a 5% impostas na entrada. Na região da entrada do bo-
cal considera-se que os fluxos mássicos nos eixos y e z são zero. São
considerados gradientes nulos de fluxo (adiabático) nas chicanas, corpo
do trocador e bocais (OZDEN; TARI, 2010; MOREIRA et al., 2015).
Na superfície do tubo (internas no domínio) são consideradas condições
de não deslizamento (no slip) e temperatura constante prescrita (Tw). O
domínio completo inclui 28 tubos. O regime turbulento na região do
casco é considerado quando Res > 100 (SHAH; SEKULIC, 2003). É
importante notar que as condições de contorno descritas são válidas para
as duas simulações, ou seja, para o condensador e o evaporador. Os va-
lores das variáveis, tamanho dos elementos da malha e fluido adotado
no estudo são definidos respectivamente para cada análise e descritos a
seguir.
3.3.2 Variáveis de simulação no condensador
Para a análise numérica do condensador desenvolvida nesta seção
são feitas as seguintes considerações. O tamanho de malha usado no
presente domínio corresponde a aquele obtido na análise do feixe de tubos
feito na seção 3.2, caso 2. O fluido usado no interior do casco é agua,
onde as propriedades usadas correspondem às citadas na subseção 3.1.3.
Os parâmetros de controle e simulação são considerados os mesmos
listados na subseção 3.1.5.
Na superfície dos tubos é considerada uma temperatura prescrita
constante e igual à Tw,cond = 329,76 [K]. Na entrada do condensador é
considerado um fluxo mássico de 0,5 [kg/s] e temperatura constante na
entrada de Ti,cond = 298,15 [K].
3.3.3 Variáveis de simulação no evaporador
Para a análise numérica do evaporador desenvolvida nesta seção
são feitas as seguintes considerações. O tamanho de malha usado no
presente domínio corresponde a aquele obtido na análise do feixe de tubos
feito na seção 3.2, caso 2. O fluido usado no interior do casco é petróleo
onde as propriedades usadas correspondem às citadas na subseção 3.1.3.
Os parâmetros de controle e simulação são considerados os mesmos
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listados na subseção 3.1.5.
Na superfície dos tubos é considerada uma temperatura prescrita
constante ao longo do tubo igual à Tw,cond = 350,34 [K]. Na entrada do
evaporador é considerado um fluxo mássico de 1 [kg/s] e temperatura
constante de Ti,cond = 410,15 [K].
A Tabela 6 apresenta um resumo das condições de contorno
e de simulação usados na avaliação computacional do evaporador e
condensador desenvolvidos nesta seção.
Tabela 6 – Condições de contorno usadas na simulação do evaporador e conden-
sador.
Condição de contorno Tipo Condensador Evaporador
Entrada T = Ti 298,15 [K] 410,15 [K]
Tubo T = Tw 329,76 [K] 350,34 [K]
Chicana
∂T
∂xi = 0
– –
Corpo – –
Bocais – –
Parâmetro Tipo Condensador Evaporador
m˙i Constante 0,5 [kg/s] 1 [kg/s]
Turbulência – modelo k− ε
Fluido – Água Petróleo
3.3.4 Modelos semianalíticos usados na comparação
Como citado anteriormente, são usados os modelos de Gaddis e
Gnielinski e de Bell para a análise comparativa. As seguintes considera-
ções feitas aos modelos semianalíticos são listadas a seguir.
Modelo de Bell - Delaware segundo mostrado em Shah e Sekulic
(2003). Os valores de hfeixe e ∆pfeixe são calculados usando os fatores
experimentais de Colburn mostrados em Ravagnani et al. (2011). A perda
de carga nos bocais foi estimada usando a expressão dada por Gaddis
e Gnielinski (1997). Este método foi nomeado como método de Bell -
Colburn.
Modelo de Bell - Delaware usando o modelo para feixes de tubos
para a perda de carga dado por Martin (2002). São usadas considerações
dadas por Shah e Sekulic (2003). Este método foi nomeado como método
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de Bell - Martin.
Modelo de Gaddis - Gnielinski como mostrado em Gaddis e
Gnielinski (2010) para a transferência de calor e Gaddis e Gnielinski
(1997) para a perda de carga. Neste modelo são considerados outros
parâmetros como o número de menores conexões (Nmc), de resistências
principais no final do escoamento cruzado (Nmre) e a distância mínima
entre o casco e o tubo (e1). Este método foi nomeado como método
de Gaddis - Gnielinski. Os parâmetros citados podem ser estimados,
respectivamente, usando as expressões descritas a seguir:
Nmc = Nt,central−1;
Nt,central = Nmre =
⌊
Ds
Xl
⌋
;
e1 =
(Ds−Dotl)
2
.
(3.10)
3.3.5 Resultados
Na Tabela 7 são mostrados os resultados obtidos da simulação
numérica assim como dos correspondentes modelos semianáliticos usa-
dos para a análise comparativa.
Tabela 7 – Resultados numéricos e semianáliticos para o evaporador e conden-
sador.
Condensador Evaporador
hs [W/m2K] ∆ps [Pa] hs [W/m2K] ∆ps [Pa]
CFD 927,847 78,121 152,968 507,594
Bell – Colburn 940,290 73,150 145,247 435,589
Gaddis – Gnielinski 1313,225 89,188 171,869 369,807
Bell – Martin – 93,548 – –
Condensador
No caso do condensador os parâmetros analisados correspondem
ao coeficiente de transferência de calor hs e a perda de carga ∆ps no
casco. Para a transferência de calor, os modelos de Bell - Colburn, Gaddis
– Gnielinski apresentam uma diferença máxima de ∼2% e de ∼40% para
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o fluxo mássico analisado, respectivamente. As diferenças das previsões
usando o modelo de Gaddis – Gnielinski podem ser explicadas pelo fato
que essa correlação foi desenvolvida para um espaçamento transversal
de 2 ≤ X∗T ≤ 2,2, enquanto que no presente caso é usado X∗T = 1,87.
No caso da perda de carga no casco os modelos de Bell - Colburn, Gaddis
– Gnielinski e Bell – Martin apresentam diferenças máximas com relação
aos resultados CFD de ∼6%, ∼14% e ∼19%, respectivamente.
Evaporador
A transferência de calor na região do evaporador mostra boa
concordância entre os resultados numéricos e os modelos semianáliti-
cos. Os modelos de Bell - Colburn e Gaddis – Gnielinski apresentam
diferenças máximas de ∼5% e de ∼12% para o fluxo mássico analisado,
respectivamente. No caso da perda de carga no casco os modelos de
Bell - Colburn e Gaddis – Gnielinski apresentam diferença máxima com
relação aos resultados CFD de ∼14%, ∼27%, respectivamente.
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4 ANÁLISE NUMÉRICA DO TROCADOR DE CALOR
CASCO – CASCO TERMOSSIFÕES
Neste capítulo é realizada uma análise numérica do trocador de
calor casco – casco termossifões. Inicialmente é apresentado o desen-
volvimento do procedimento numérico de acoplamento térmico de um
único termossifão imerso em dois escoamentos cruzados de duas corren-
tes fluidas distintas, um escoamento sobre o evaporador e outro sobre
o condensador. Em seguida, são desenvolvidos o acoplamento térmico
para um feixe de termossifões entre duas correntes fluidas e finalmente o
acoplamento térmico para o trocador de calor casco – casco termossifões
completo.
4.1 ACOPLAMENTO NUMÉRICO DE UM ÚNICO TERMOSSIFÃO
O procedimento numérico para o acoplamento térmico de um
termossifão entre duas correntes fluidas é resultado da interação dos fenô-
menos de mudança de fase internos e da convecção forçada monofásica
externa. Como descrito no seção 2.6 entende-se por acoplamento térmico
a capacidade do termossifão em conectar termicamente a fonte (que for-
nece calor ao evaporador) ao sumidouro de calor (que remove o calor do
condensador). A condição de equilíbrio térmico é considerada atingida
quando a diferença entre as taxas de transferência de calor do evaporador
para o condensador é menor do a tolerancia α , definida previamente.
Atualmente, o acoplamento térmico do termossifão pode ser
feito usando abordagens semianalíticas ou numéricas. Na abordagem se-
mianalítica, é usado o conceito de resistência térmica equivalente, como
mostrado na subseção 2.6, onde as respectivas resistências internas e
externas são calculadas usando correlações semianalíticas. Já a aborda-
gem numérica vem sendo desenvolvida em duas partes: transferências
externas e internas. Os processos de convecção externa são modelados
usando correlações experimentais. Por outro lado, os processos internos
de mudança de fase podem ser modelados usando o método VoF (Volume
of fluid) (ALIZADEHDAKHEL et al., 2010). O método VoF apresenta
boa concordância na estimativa do coeficiente de transferência de calor
por condensação, mas apresenta divergência na estimativa do coefici-
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ente de transferência de calor por ebulição quando comparados contra
dados experimentais, devido à não consideração da ebulição na interface
do líquido superaquecido e dos sites de nucleação na parede (LECKI;
GORECKI, 2014).
No presente trabalho será aplicada outra abordagem para o mo-
delo numérico: os processos de ebulição e condensação presentes no
interior do termossifão são tratados usando o conceito de resistência tér-
mica equivalente, que mesmo sendo uma abordagem simples apresenta
robustez e acurácia (SHABGARD et al., 2015). A convecção forçada
externa é calculada usando o procedimento numérico mostrado na se-
ção 3.1.
4.1.1 Domínio de simulação e condições de contorno
Nesta seção é apresentado o procedimento para o acoplamento
térmico de um único termossifão em escoamento cruzado. Na Figura 26
mostra-se o domínio, que é, na verdade, tridimensional, usado na análise
numérica. As regiões inferior e superior correspondem ao evaporador e
condensador, respectivamente, sendo que a secção adiabática é descon-
siderada da análise. As condições de contorno adotadas são: variáveis
prescritas de temperatura (T∞) e velocidade uniforme (u∞) com intensi-
dade turbulenta igual a 5% impostas na entrada. Na região da entrada é
considerado que as velocidades nos eixos y e z são zero. Na região da
saída considera-se que, se existir recirculação, a temperatura conside-
rada é igual à temperatura de entrada (WANG, 2004). São considerados
planos de simetria nas superfícies A, B, C e D. Na superfície do tubo
são consideradas condições de não deslizamento (no slip) e temperatura
constante prescrita (Tw).
4.1.2 Acoplamento térmico de um termossifão entre duas corren-
tes fluidas
Na Figura 27 é apresentado o diagrama de fluxo usado no acopla-
mento térmico das duas correntes fluidas pelo termossifão, onde todos os
cálculos são desenvolvidos pela própria ferramenta numérica. O diagrama
segue o conceito do modelo de acoplamento apresentado anteriormente
na Figura 9. O primeiro passo corresponde à definição dos parâmetros
geométricos, do calor trocado pelo tubo (que deve ser estimado já que ele
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ainda não é conhecido), das temperaturas de entrada e dos fluxos mássi-
cos (ou velocidades) no evaporador e no condensador. A estimativa inicial
da temperatura de vapor Tv pode ser calculada usando a Equação 2.57.
Figura 26 – Domínio de simulação e condições de contorno para o acoplamento
numérico de um único termossifão em escoamento cruzado.
Uma vez conhecida uma estimativa inicial da temperatura do
vapor, são avaliadas as propriedades do fluido de trabalho do termossifão,
para posteriormente se calcular as resistências R2, R3, R7 e R8, as quais,
junto com Tv, são usadas para o cálculo das temperaturas externas de
parede tanto no evaporador quanto no condensador. Com as condições
de contorno estabelecidas, são simulados os escoamentos ao redor do
evaporador e do condensador do termossifão. Após as simulações nu-
méricas nos dois escoamentos serem desenvolvidas, são calculados o
coeficiente de transferência de calor por convecção, bem como o calor
total transferido do evaporador para o condensador. Posteriormente são
comparados os valores das taxas de transferência de calor calculadas; se
a diferença entre elas for menor do que a tolerância α , o acoplamento
térmico é atingido. Se o critério anterior não for satisfeito, são estimadas
novamente a temperatura de vapor, das paredes e taxas de transferência
de calor até o equilíbrio térmico ser atingido, como explicado a seguir.
Para a retroalimentação do procedimento, é usado o conceito de
resistência térmica equivalente descrito na seção 2.7, juntamente com
o conceito de variação de temperatura global para o cálculo da nova
estimativa do calor total trocado pelo termossifão. A nova estimativa da
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temperatura de vapor é feita considerando as resistências equivalentes no
evaporador e no condensador ponderadas pelas temperaturas de entrada
de cada uma das correntes.
Figura 27 – Fluxograma de acoplamento numérico de um único termossifão
transferindo calor entre duas correntes fluidas em escoamento cru-
zado.
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4.1.3 Teste do procedimento de acoplamento entre duas correntes
gasosas
Para o teste do acoplamento de um único termossifão entre
duas correntes fluidas são consideradas duas correntes de ar que escoam
externamente ao evaporador e ao condensador, enquanto que a água é
considerada como o fluido de trabalho do termossifão. Para o evaporador
e condensador são usadas as seguintes considerações. A malha usada no
presente domínio corresponde a aquela obtida na análise do tubo em fluxo
cruzado desenvolvido na seção 3.1. Na região de entrada do evaporador é
considerada uma velocidade fixa igual a 10 [m/s]. Também é considerada
uma temperatura constante prescrita de Tin,evap = 430,15 [K]. Na região
de entrada do condensador é considerada uma velocidade fixa igual a
8 [m/s] e temperatura constante de Tin,cond = 300,15 [K].
As propriedades do ar e da água correspondem às citadas na
seção 3.1.3. Os parâmetros de controle e simulação são considerados
os mesmos listados na seção 3.1.5. Nas superfícies dos termossifões do
condensador e do evaporador são consideradas temperaturas prescritas
constantes Tw,cond, Tw,evap, que são atualizadas a cada iteração e são de-
pendentes da temperatura de vapor Tv e do calor transferido pelo tubo
qtubo. Tanto para o acoplamento semianalítico quanto para o numérico,
foram usadas as caraterísticas geométricas definidas na Tabela 8. Os
resultados serão apresentados no capítulo 5 a seguir.
Tabela 8 – Parâmetros geométricos para o acoplamento do termossifão.
Parâmetros Caso 1
do [m] 19,05×10−3
e [m] 2,5×10−3
kp [W/mK] 41,99
Lc [m] 155×10−3
Le [m] 155×10−3
F [–] 0,6
Patm [Pa] 101300
Fluido (evap/cond) ar / ar
Fluido trabalho água
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4.2 ACOPLAMENTO NUMÉRICO DO FEIXE DE TERMOSSIFÕES
4.2.1 Domínio de simulação e condições de contorno
Nesta seção é apresentado o procedimento numérico para o
acoplamento térmico de um feixe de termossifões entre duas correntes
fluidas em escoamento externo. Na Figura 28 mostra-se o domínio de
simulação usado para este caso, assim como o volume de controle usado
na análise numérica, o qual é igual ao mostrado anteriormente na Fi-
gura 16. As regiões inferior e superior do domínio correspondem ao
evaporador e condensador respectivamente, sendo que a seção adiabática
é desconsiderada da análise.
Figura 28 – Domínio de simulação e condições de contorno para o acoplamento
numérico do feixe de termossifões entre duas correntes fluidas.
 
As condições de contorno adotadas são: na entrada, a tempera-
tura (T∞) e a velocidade uniforme (u∞) são prescritas, esta última com
intensidade turbulenta igual a 5%, ainda na região da entrada são consi-
deradas que as velocidades nos eixos y e z são zero; já na região da saída,
considera-se que, se existir recirculação, a temperatura considerada e
igual à temperatura de entrada (WANG, 2004). São considerados ainda
planos de simetria nas superfícies superior (linha BC) e inferior (linha
AD), mostrados na Figura 16. Na superfície do tubo (internas no domí-
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nio) e os arcos adjacentes às linhas BC e AD são consideradas condições
de não deslizamento (no slip) e temperatura constante prescrita (Tw). O
domínio completo inclui 12 fileiras longitudinais e 4 fileiras transversais
de tubos, totalizando 24 tubos tanto para o condensador e o evaporador.
Note-se que as condições descritas são válidas para as duas simulações
(condensador e evaporador), mas que os valores das variáveis, malha
usada, fluido usado são definidos respectivamente para cada uma das
análises.
Como citado na seção 4.1, os processos de mudança de fase
presentes no termossifão podem ser simulados usando o método VoF,
mas o uso deste método é ainda restrito na simulação de feixes de tubos
de calor ou termossifões devido à alta complexidade do fenómeno. Uma
forma de evitar o acoplamento dos fenômenos físicos interno (ebulição e
condensação) e externo (convecção externa monofásica), considera-se a
condutividade térmica como constante ao longo do termossifão (RAMOS
et al., 2014).
Neste trabalho, os processos internos de mudança de fase são
tratados usando o conceito de resistência térmica equivalente, como
descrito na seção 2.7. A convecção forçada externa é simulada usando
o procedimento mostrado na seção 3.2. Para o presente estudo, foram
usadas caraterísticas geométricas do feixe de termossifões mostradas na
Tabela 9.
4.2.2 Acoplamento térmico de um feixe de tubos entre duas corren-
tes fluidas
O acoplamento térmico entre o escoamento ao redor dos eva-
poradores e o escoamento ao redor dos condensadores foi desenvolvido
para o caso 1, analisado na seção 3.2. Na Figura 29 é apresentado o dia-
grama de fluxo usado no acoplamento térmico do feixe de termossifões,
onde todos os cálculos são desenvolvidos pela ferramenta numérica de
CFD. O diagrama segue o conceito do modelo de acoplamento térmico
apresentado na Figura 10. O primeiro passo corresponde à definição dos
parâmetros geométricos, à estimativa do calor trocado por tubo, à prescri-
ção das temperaturas de entrada e os fluxos mássicos (ou velocidades)
no evaporador e no condensador. A estimativa inicial da temperatura de
vapor Tv é dada pela Equação 2.57.
Com a estimativa inicial da temperatura do vapor, são avaliadas
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Tabela 9 – Parâmetros geométricos para o acoplamento do feixe de termossifões.
Parâmetros Caso 1
do [m] 19,05×10−3
X∗D [–]
√
2
e [m] 2,5×10−3
kp [W/mK] 41,99
Lc [m] 10×10−3
Le [m] 10×10−3
F [–] 0,6
Patm [Pa] 101300
Fluido (evap/cond) Água / Água
Fluido trabalho Água
Nt 24
XH [m] 76,19×10−3
as propriedades do fluido de trabalho, para posteriormente calcular as
resistências R2, R3, R7 e R8, as quais junto com Tv são usadas para o
cálculo das temperaturas externas de parede tanto no evaporador quanto
no condensador. Com as condições de contorno estabelecidas, são simu-
lados acopladamente os escoamentos das correntes fluidas externas ao
feixe de termossifões. Após as simulações numéricas dos o escoamentos
serem desenvolvidas, são calculados o coeficiente de transferência de
calor por convecção, as taxas de transferência de calor do escoamento
para o feixe nos evaporadores e nos condensadores para o outro escoa-
mento. Posteriormente, são comparados os valores absolutos destas duas
taxas de transferência de calor. Se a diferença entre eles for menor do
que a tolerância especificada α (Equação 4.1), o acoplamento térmico é
considerado atingido, enquanto que se o critério anterior não for satisfeito,
são estimadas novamente a temperatura de vapor, das paredes e as taxas
de transferência de calor no evaporador e no condensador até o equilíbrio
térmico ser atingido, ou seja:
α =
∣∣∣∣qevap−qcondqevap
∣∣∣∣≤ 1% (4.1)
Para a retroalimentação do acoplamento térmico, é usado o con-
ceito de resistência térmica equivalente descrito na seção 2.7, junto com
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Figura 29 – Fluxograma de acoplamento numérico de um feixe de termossifões.
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& T ∗v,cond = Tm, cond + qtubo Req, cond
Calcular: T ∗v = (T ∗v,evap + T ∗v,cond)/2
Sim
Na˜o
i
1
o conceito de ε - NUT para o cálculo da nova estimativa da taxa de
transferência de calor total pelo feixe de tubos. Uma nova estimativa da
temperatura de vapor é feita considerando o calor trocado por tubo e a
temperatura média do domínio calculada pela ferramenta numérica.
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4.2.3 Teste do procedimento numérico de acoplamento de um feixe
de termossifões entre duas correntes líquidas
Para o teste do acoplamento de um feixe de termossifões entre
duas correntes, é empregada água (líquida) como fluido no escoamento
externo, tanto no evaporador quanto no condensador. Água também é
empregada como fluido de trabalho dos termossifões. Tanto para o con-
densador quanto para o evaporador são feitas as seguintes considerações.
A malha usada no domínio corresponde à aquela obtida na análise do
feixe de tubos feito na seção 3.2, caso 1. Na região de entrada é con-
siderada uma velocidade fixa de 0,5 [m/s] e temperatura constante de
Tin,evap = 373,15 [K]. Na análise numérica do condensador são usadas as
seguintes considerações. A malha usada no domínio também corresponde
a aquele obtido na análise do feixe de tubos feito na seção 3.2, caso 1.
Na região de entrada é considerada uma velocidade fixa de 0,4 [m/s] e
temperatura constante de Tin,cond = 310,15 [K].
As propriedades da água correspondem às citadas na seção 3.1.3.
Os parâmetros de controle e simulação são considerados os mesmos
listados na seção 3.1.5. Nas superfícies dos termossifões são consideradas
temperaturas prescritas constantes Tw,cond e Tw,evap no condensador e no
evaporador, respectivamente, calculadas em função da temperatura de
vapor Tv e da taxa de transferência de calor por tubo qtubo.
4.3 ACOPLAMENTO NUMÉRICO DO TROCADOR DE CALOR
CASCO – CASCO TERMOSSIFÕES
Moreira et al. (2015) compararam a ferramenta desenvolvida
no Laboratório de Tubos de Calor para o projeto de trocadores de calor
com termossifões contra uma simulação numérica simplificada. Como
mencionado anteriormente no Capítulo 2, a ferramenta de projeto de tro-
cadores de calor com termossifões se baseia inteiramente em correlações
disponíveis na literatura tanto para os fenômenos internos ao termossifão,
ou seja, mudança de fase, quanto aos escoamentos externos ao termossi-
fão. A simulação simplificada desenvolvida naquele trabalho considera o
evaporador e o condensador desacoplados, ou seja, simulações indepen-
dentes para cada um dos cascos, semelhante à análise feita na seção 3.3.
Ainda naquele trabalho, são consideradas temperaturas prescritas nas
paredes dos termossifões, nas regiões do evaporador e do condensador,
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as quais são obtidas dos resultados da ferramenta de projeto desenvolvida
no LABTUCAL. Foram consideradas temperaturas e pressões prescritas
na entrada e fluxo mássico prescrito na saída. Condições adiabáticas para
as chicanas e o casco foram consideradas assim como condições de não
deslizamento (no slip) e o campo gravitacional foi desconsiderado.
Os resultados do trabalho desenvolvido por Moreira et al. mos-
traram uma diferença de aproximadamente 27% nas previsões das taxas
de transferências de calor do evaporador para o condensador, o que pode
ser explicado pelo fato de as simulações dos escoamentos externos serem
desacopladas.
Para resolver este problema, no presente trabalho pretende-se
desenvolver uma metodologia, também baseada em simulação numérica,
que acople termicamente trocadores de calor assistidos por termossifões
bifásicos.
4.3.1 Domínio de simulação e condições de contorno
O domínio de simulação analisado corresponde a um trocador
de calor do tipo casco – casco termossifões projetado no LABTUCAL.
As caraterísticas geométricas deste trocador de calor são apresentadas
na Tabela 2. Ele possui dois cascos acoplados através de um feixe de
termossifões. No casco inferior estão os evaporadores e no casco superior
estão os condensadores. Os cascos possuem 7 e 4 chicanas respectiva-
mente, com Bc = 20%. Petróleo é o fluido quente, enquanto que agua é
considerada como fluido frio. Água também é o fluido de trabalho dos
termossifões; as propriedades termofísicas destes fluidos são definidas
na seção 3.1.3.
As seguintes condições de contorno são adotadas: variáveis pres-
critas de temperatura (Tin,evap, Tin,cond), fluxo mássico uniforme (m˙evap,
m˙cond) e intensidade turbulenta igual a 5%, as quais são impostas na
entrada do evaporador e do condensador. Nas regiões da entrada são
considerados fluxo mássicos iguais a zero nos eixos y e z. Na região
da saída de cada casco, a pressão é considerada zero, de forma que a
perda de carga entre a entrada e saída do trocador passa a ser igual à
pressão de entrada. As chicanas, bocais e a superfície exterior do casco
são consideradas adiabáticas (OZDEN; TARI, 2010; MOREIRA et al.,
2015). Nas superfícies dos tubos são consideradas condições de não des-
lizamento (no slip) e temperaturas constantes prescritas (Tw,evap, Tw,cond),
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calculadas em função da temperatura de vapor Tv e do calor trocado por
tubo qtubo. A Figura 30 apresenta as condições de contorno adotadas
na presente análise. O tipo de malha usado, assim como o tamanho dos
elementos na malha, são os mesmos usados na simulação desenvolvida
na seção 3.3.
Figura 30 – Domínio de simulação e condições de contorno para o trocador de
calor casco - casco termossifões.
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A Figura 31 mostra o fluxograma usado no acoplamento tér-
mico do trocador de calor. O primeiro passo corresponde à definição dos
parâmetros geométricos, à estimativa do calor transferido por tubo e à
definição das temperaturas de entrada e dos fluxos mássicos (ou veloci-
dades) nos dois cascos. A estimativa inicial da temperatura de vapor Tv é
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feita através da Equação 2.57.
Com a estimativa inicial da temperatura do vapor, são avaliadas
as propriedades do fluido de trabalho para posteriormente se calcular
as resistências R2, R3, R7 e R8, as quais, junto com Tv, são usadas para
o cálculo das temperaturas externas de parede tanto nos evaporadores
quanto nos condensadores. Com as condições de contorno estabeleci-
das, são simulados acopladamente os escoamentos nos dois cascos do
trocador. Após a simulação numérica ser desenvolvida, são calculados
os coeficientes de transferência de calor por convecção nos dois escoa-
mentos, bem como as taxas de transferência de calor para cada um dos
cascos. Posteriormente, são comparados os valores absolutos das taxas de
transferência de calor calculadas. Se a diferença entre eles for menor do
que uma determinada tolerância, o acoplamento térmico é considerado
atingido. Se o critério anterior não for satisfeito, as temperaturas do vapor,
das paredes e os calores trocados em cada casco são estimados novamente
até o equilíbrio térmico ser atingido.
Para a retroalimentação do procedimento, é usado o conceito
de resistência térmica equivalente descrito na seção 2.7, junto com o
conceito de temperatura média no domínio do casco usando as Equa-
ções 2.69 a 2.71 (MOREIRA et al., 2015). Posteriormente, são calculadas
independentemente as temperaturas de vapor para cada um dos cascos.
A temperatura de vapor é então recalculada como sendo a média das
temperaturas de vapor dos dois cascos.
4.3.2 Teste do procedimento de acoplamento do trocador de calor
completo entre duas correntes líquidas
O procedimento de acoplamento de dois cascos cilíndricos foi
testado para um trocador contendo correntes líquidas acopladas termi-
camente por um feixe de termossifões, onde petróleo e água são con-
siderados como fluidos dos escoamentos externos no evaporador e no
condensador, respectivamente. Água é considerada como o fluido de tra-
balho dos termossifões. Para o casco contendo os evaporadores (petróleo
quente) são feitas as seguintes considerações. O tamanho de malha usado
na simulação dos domínios do evaporador e do condensador correspon-
dem àquelas usadas na seção 3.3. São consideradas as mesmas condições
de temperaturass e fluxos mássicos para as entradas dos dois cascos,
como mostrado na Tabela 6.
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Nas superfícies dos termossifões nas regiões do condensador e
do evaporador são consideradas temperaturas prescritas constantes ao
longo dos tubos Tw,cond, Tw,evap, as quais são calculadas em função da
temperatura de vapor Tv e da taxa de transferência de calor por tubo qtubo.
Figura 31 – Fluxograma do procedimento térmico de acoplamento numérico do
trocador de calor casco – casco termossifões.
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5 ANÁLISE DOS RESULTADOS
Neste capítulo são apresentados e analisados dos resultados dos
procedimentos numéricos de acoplamento térmico de um único tubo
entre duas correntes, de um feixe de tubos entre duas correntes e do
trocador de calor casco – casco termossifões completo.
5.1 ACOPLAMENTO DE UM ÚNICO TERMOSSIFÃO
Nesta seção são apresentados e analisados os resultados referen-
tes ao acoplamento de um único termossifão em escoamento cruzado. As
características geométricas do termossifão foram descritas na Tabela 8.
Na Figura 32 e 33 são apresentados os resultados do acopla-
mento térmico usando o modelo semi-analítico e o modelo numérico,
descritos nas seções 2.7 e 4.1, respectivamente. Vale lembrar que o mo-
delo semianalítico é baseado na metodologia que vem sendo empregada
no LABTUCAL para projeto de trocadores de calor com termossifões e
que por sua vez é baseada em correlações empíricas e semiempíricas para
os coeficientes de transferência de calor tanto internos quanto externos ao
termossifão. No eixo x apresenta-se o número de iterações Nit,T, entanto
que no eixo y é plotada a variável de interesse.
Na Figura 32a é apresentado o comportamento do calor trocado
pelo termossifão como uma função do número de iterações, onde q∗t
é taxa de transferência calor estimada inicialmente, considerando as
resistências R3 e R7 como sendo zero, e qt é taxa de transferência calor
calculada a cada iteração. A maior variação na taxa de transferência de
calor se observa na primeira iteração, sendo que, a partir da segunda
iteração, observa-se a convergência dos calores até um valor constante de
qtubo = 44,80 [W].
Na Figura 32b é apresentado o comportamento das temperaturas
do vapor e das paredes no evaporador e no condensador. A primeira esti-
mativa dada pela Equação 2.57, como mostrado, apresenta uma pequena
diferença em relação à temperatura do vapor ao final do processo iterativo
(iteração 4). Semelhantemente ao observado no caso do calor trocado, a
partir da segunda iteração, observa-se uma convergência das temperaturas
do vapor e da parede para Tv = 367,551 [K], Tw,evap = 368,411 [K] e
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Tw,cond = 366,856 [K].
Na Figura 33 é apresentado o calor transferido pelo termossifão
em escoamento cruzado usando o acoplamento numérico. Para a primeira
estimativa do calor transferido pelo tubo e da temperatura do vapor, são
consideradas as mesmas equações que no modelo semianalítico. O maior
gradiente de variação é observado na primeira iteração do procedimento.
Na Figura 33b é apresentado o comportamento das tempera-
turas do vapor, assim como das paredes no evaporador e no conden-
sador do termossifão para o acoplamento numérico. A partir da se-
gunda iteração, observa-se uma convergência das temperaturas do va-
por para Tv = 365,751 [K] e das paredes para Tw,evap = 366,638 [K] e
Tw,cond = 365,027 [K]. Os resultados das temperaturas de vapor e de pa-
redes obtidos dos modelos semianalítico e numérico mostram diferenças
máximas de 1%. Isso mostra que o procedimento numérico adotado para
um único termossifão está em concordância com a ferramenta semiana-
lítica que vem sendo empregada há vários anos no LABTUCAL para o
projeto de trocadores de calor com termossifões.
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Figura 32 – Resultados do acoplamento térmico de um único termossifão en-
tre duas correntes de ar. Os valores mostrados correspondem aos
valores convergidos no modelo semianalítico.
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Figura 33 – Resultados do acoplamento térmico numérico de um único termos-
sifão. Os valores mostrados correspondem aos valores convergidos
para o modelo numérico.
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5.2 ACOPLAMENTO DO FEIXE DE TERMOSSIFÕES
Nesta seção é analisado o acoplamento entre duas correntes
líquidas através de um feixe de termossifões usando os parâmetros ge-
ométricos descritos na Tabela 9. Nas Figuras 34 e 35 são apresentados
os resultados do acoplamento térmico usando o modelo semianalítico,
descrito na seção 2.7, e o modelo numérico, respectivamente. No eixo
x e no eixo y são plotados o número de iterações do procedimento de
acoplamento Nit,T e a variável de interesse analisada, respectivamente.
Na Figura 34a é apresentado o comportamento da taxa de trans-
ferência de calor pelo feixe como função do número de iterações. Na
primeira iteração, como parâmetro de entrada é estimado arbitrariamente
que qtubo = 100 [W] (qfeixe = 2400 [W]) para o cálculo das resistências
térmicas R3 e R7. Já a partir da segunda iteração, é utilizado o método ε -
NUT para o cálculo da taxa de transferência de calor por tubo. Observa-se
também que as taxas de transferência de calor para o evaporador
(
qevap
)
e do condensador (qcond) são praticamente iguais. Isso é devido ao fato
que a diferença entre a temperatura de entrada e saída das respectivas
correntes provém da estimativa do método ε - NUT, que é uma boa
estimativa.
A partir da quarta iteração observa-se a convergência dos valores
das taxas de transferência de calor até um valor constante de qfeixe =
1995,86 [W].
Na Figura 34b é apresentado o comportamento das tempera-
turas do vapor e das paredes nos evaporadores e no condensadores do
feixe. A estimativa dada pela Equação 2.57 apresenta uma pequena dife-
rença com a temperatura do vapor convergida. A partir da quarta iteração
(semelhante às taxas de transferência de calor), observa-se uma conver-
gência das temperaturas do vapor e das paredes para Tv = 346,69 [K],
Tw,evap = 364,92 [K] e Tw,cond = 322,97 [K].
Na Figura 35a são apresentadas as taxas de transferência de ca-
lor pelo feixe de termossifões usando o modelo numérico. As primeiras
estimativas da taxa de transferência de calor por tubo e da temperatura do
vapor são consideradas as mesmas que no modelo semianalítico. Analo-
gamente ao observado anteriormente, as maiores variações observam-se
nas duas primeiras iterações do procedimento. O valor final calculado
pelo método ε - NUT apresenta uma diferença menor que 1% daquele
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calculado no modelo numérico. Os valores das taxas de transferência de
calor para os evaporadores e dos condensadores apresentam diferenças
máximas de 1% quando comparados com o calor calculado pelo método
ε - NUT. É importante mencionar que pequenas variações na temperatura
de vapor e no calor transferido por tubo produzem pequenas mudanças
nas temperaturas de parede. Porém, estas variações podem produzir dife-
renças notórias no calor transferido. Este comportamento foi observado
na presente metodologia de simulação, sendo que para evitar erros no
cálculo das taxas de transferência de calor, elas foram avaliadas de duas
formas distintas. A primeira usa a Lei de Newton do Resfriamento, e a
segunda é a uma integral do fluxo de calor sobre a superfície dos tubos.
A diferença entre os dois resultados é menor do que 2%, o que indica
que as simulações dos escoamentos são consistentes no que diz respeito
à Primeira Lei da Termodinâmica.
Na Figura 35b é apresentado o comportamento das temperatu-
ras do vapor e das paredes nos evaporadores e nos condensadores no
procedimento de acoplamento numérico. A partir da segunda iteração,
observa-se a convergência das temperaturas do vapor e das paredes para
Tv = 347,578 [K], Tw,evap = 365,711 [K] e Tw,cond = 324,023 [K]. Os
resultados das temperaturas de vapor e de parede obtidos dos modelos
semianalítico e numérico mostram diferenças máximas de 1%, o que
mais uma vez mostra que o procedimento numérico é consistente com a
ferramenta de cálculo de trocadores de calor empregada há vários anos
no LABTUCAL.
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Figura 34 – Resultados do acoplamento térmico do feixe de termossifões entre
duas correntes de água usando o modelo semianalítico. Os valores
mostrados correspondem aos valores convergidos.
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Figura 35 – Resultados do acoplamento térmico do feixe de termossifões entre
duas correntes de água usando o modelo numérico. Os valores
mostrados correspondem aos valores convergidos.
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res (Tw,evap) e nos condensadores (Tw,cond) do feixe de termossifões.
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5.3 ACOPLAMENTO DO TROCADOR DE CALOR CASCO – CASCO
TERMOSSIFÕES
Nesta seção são analisados os resultados obtidos com o modelo
numérico para o acoplamento do trocador de calor casco – casco ter-
mossifões. Os parâmetros geométricos usados são os já apresentados na
Tabela 2. Na Figura 36 são apresentados os resultados do acoplamento
térmico usando o modelo numérico descrito na seção 4.3. No eixo x e no
eixo y são plotados o número de iterações Nit,T e a variável de interesse
analisada, respectivamente.
Na Figura 36a são apresentadas as taxas de transferência de calor
pelo feixe de termossifões usando o acoplamento numérico. Para a pri-
meira estimativa do calor transferido por tubo e temperatura do vapor são
consideradas as mesmas que no modelo semianalitico, i.e, qtubo = 1100
[W] e Tv = 340 [K]. As maiores variações são observadas nas duas pri-
meiras iterações do procedimento. Os valores das taxas de transferência
de calor para os evaporadores e os condensadores apresentam diferenças
menores do que 1%, o que garante que o acoplamento térmico entre as
duas correntes fluidas promovida pelos termossifões satisfaz a Primeira
Lei da Termodinâmica.
Na Figura 36b é apresentado o comportamento das temperaturas
do vapor e das paredes nos evaporadores e nos condensadores resultantes
do procedimento de acoplamento numérico. A partir da terceira iteração,
observa-se uma convergência das temperaturas do vapor e da parede para
Tv = 327,534 [K], Tw,evap = 329,696 [K] e Tw,cond = 323,555 [K].
Os resultados obtidos do modelo numérico apresentam boa con-
cordância com o modelo semianalitico desenvolvido no LABTUCAL.
A taxa de transferência de calor, calculada pelo modelo numérico é
20.012 [W], entanto que o valor calculado pelo modelo semianalitico
é 19.940 [W]. As temperaturas de vapor e de parede no modelo se-
mianalítico e numérico são Tv = 324,99 [K], Tw,evap = 328,10 [K] e
Tw,cond = 321,75 [K], respectivamente.
Os resultados obtidos dos modelos semianalitico e numérico
mostram diferenças máximas de 1% para a taxa total de transferência
de calor, enquanto que para as temperaturas do vapor e das paredes, as
diferenças máximas são de 1%.
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Figura 36 – Resultados do procedimento de acoplamento térmico numérico para
o trocador de calor casco – casco termossifões com petróleo e água.
Os valores mostrados correspondem aos valores convergidos.
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6 CONCLUSÕES
6.1 SUMÁRIO
Considerando as principais características do trocador de calor
casco – casco termossifões (TSSHX), observa-se que o mesmo é con-
ceitualmente parecido ao trocador de calor casco – tubos tradicional.
Por exemplo, as metodologias analíticas de cálculo usadas na estimativa
da transferência de calor e da perda de carga na região do casco são iguais
para estes tipos de trocadores.
A revisão bibliográfica apresentada mostrou que as metodolo-
gias de cálculo usadas na estimativa da transferência de calor e perda de
carga na região do casco possuem lacunas, devido fundamentalmente a
fato de que as correlações de feixes de tubos usadas na estimativa destes
parâmetros possuem faixas de aplicabilidade específicas. Neste sentido,
existem na literatura um pequeno número de trabalhos que têm aplicabili-
dade em regimes de alta viscosidade e baixa velocidade, onde pode-se
destacar o trabalho de Hwang e Yao (1986). Outro aspecto relevante ob-
servado é o uso limitado, na literatura, de ferramentas computacionais de
avaliação e acoplamento de trocadores de calor assistidos pela tecnologia
de termossifões.
A presente dissertação consistiu no desenvolvimento de um mo-
delo numérico do acoplamento térmico para o TSSHX. Parte do traba-
lho baseou-se no desenvolvimento e adaptação de uma metodologia de
acoplamento térmico para trocadores de calor que usam termossifões,
enquanto que o restante do trabalho foi dedicado aos fenômenos de trans-
ferência de calor e perda de carga em feixe de tubos, com e sem chicanas.
As maiores contribuições deste trabalho estão na análise comparativa de
correlações experimentais presentes na literatura com os resultados da
simulação numérica para fluidos que apresentem viscosidades diversas,
assim como a proposta e adaptação de uma metodologia de acoplamento
térmico baseada em simulação numérica para trocadores de calor assisti-
dos pela tecnologia de termossifões.
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6.2 CONCLUSÕES
Os resultados numéricos apresentados no Capítulo 4, referentes
à avaliação computacional da transferência de calor e perda de carga
em fluxo cruzado em tubos e em feixes de tubos, com e sem chicanas,
mostraram boa concordância contra os modelos semianalíticos. Os re-
sultados encontrados retratam bem o comportamento das correlações
experimentais para os casos de aquecimento e resfriamento analisados
em um tubo em fluxo cruzado. Para baixos números de Reynolds, as
previsões da análise numérica apresentam pequenas diferenças contra as
correlações experimentais. Porém, para números de Reynolds maiores,
as previsões numéricas começam a se afastar das previsões dadas pelas
correlações experimentais.
Já para escoamentos externos a feixe de tubos, à medida que o
número de Prandtl aumenta, os resultados das metodologias de cálculo
tradicionais concernentes à transferência de calor começam rapidamente
a se afastar dos resultados numéricos. No caso da perda de carga, pode-
se observar que os resultados obtidos possuem boa concordância para
fluidos com altas e baixas viscosidades. Além disto, os resultados encon-
trados para a distribuição de velocidades e temperaturas mostraram-se
consistentes com dados experimentais e numéricos presentes na literatura.
Na região do casco do trocador de calor foi usado o conceito de
whole model. Este tipo de modelagem requer um tempo computacional
maior, porém, apresenta boas estimativas na análise dos parâmetros de
interesse. Os resultados obtidos nas simulações mostraram boa concordân-
cia na estimativa do coeficiente de transferência de calor por convecção e
da perda de carga, quando comparados contra os modelos semianalíticos
disponíveis na literatura.
Para a análise do escoamento de água ao redor de um feixe de
tubos condensadores foram implementados e comparados os modelos de
Bell - Colburn, Gaddis - Gnielinski e Bell – Martin contra os resultados
numéricos. Observou-se que, para a perda de carga, os três modelos
citados apresentam previsões muito próximas entre si e contra a simu-
lação numérica, com diferenças máximas de até 19%. Na previsão do
coeficiente de transferência de calor, o modelo de Bell - Colburn apre-
senta melhor comportamento com diferenças de até 1%, enquanto que o
modelo de Gaddis - Gnielinski apresenta grandes diferenças de 40% para
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o fluxo mássico analisado.
Para a simulação numérica do escoamento de petróleo ao redor
do feixe de tubos evaporadores, os resultados foram comparados os mo-
delos de Bell - Colburn e Gaddis - Gnielinski. Os resultados mostram boa
concordância para o coeficiente de transferência de calor por convecção,
com diferenças máximas de 5% e 12%, para os modelos de Bell - Colburn,
Gaddis - Gnielinski, respectivamente. Os valores obtidos para a perda
de carga mostram boa concordância entre os modelos semianaliticos e
o modelo numérico, com diferenças máximas de 14% e 27%, para os
modelos acima analisados, respectivamente.
Dos resultados obtidos no Capítulo 5, referentes ao desenvolvi-
mento e implementação de uma metodologia de acoplamento térmico
para trocadores que usam termossifões podem-se destacar os seguintes
aspectos. Os resultados do acoplamento térmico para um termossifão
em escoamento cruzado mostram que há uma boa concordância entre
o modelo numérico e o modelo semianalítico, tanto para o calor total
trocado quanto para as temperaturas de parede e do vapor. Um excelente
acoplamento térmico foi atingido, apresentando uma diferença entre os
calores calculados no evaporador e no condensador menor a 1%.
Para o acoplamento do feixe de termossifões líquido - líquido,
observa-se que os resultados obtidos, para o calor trocado usando o mé-
todo ε - NUT, mostram que há uma boa concordância entre o modelo
numérico e o modelo semianalítico. Os valores individualmente calcula-
dos do calor no evaporador e condensador mostram uma diferença menor
que 1%. Os valores das temperaturas do vapor e das paredes apresentaram
boa concordância com o modelo semi-analítico, apresentando pequenas
diferenças nos resultados.
O modelo numérico de acoplamento do TSSHX apresentou um
comportamento semelhante ao modelo semianalítico desenvolvido no
LABTUCAL, onde o balanço de energia foi satisfeito. Uma tolerância
menor que 1% para a diferença entre as taxas de calor do evaporador e
do condensador foi atingida no cálculo.
6.3 SUGESTÕES DE TRABALHOS FUTUROS
Considerando a revisão bibliográfica realizada e os resultados do
presente trabalho, sugerem-se as seguintes atividades, visando aprimorar
o entendimento dos processos de transferência de calor e a metodologia
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de acoplamento térmico de feixes de termossifões:
1. Analisar outros modelos de turbulência.
Neste trabalho foi usado o modelo de turbulência k− ε padrão para
a simulação dos escoamentos tanto num único tubo, quanto num
feixe de tubos bem como na região entre um casco e um feixe de
tubos. Recomenda-se testar outros modelos de turbulência para a
validação da transferência de calor e da perda de carga nos casos
citados. Recomenda-se também usar outros tipos de função parede ou
modelagem de baixos números de Reynolds (low-Reynolds modeling).
2. Analisar condições de fluxo laminares.
No presente trabalho foram analisadas apenas condições de fluxo
turbulento. É importante estudar outras condições de escoamento de
forma a tornar o modelo mais abrangente.
3. Comparar a performance térmica e hidrodinâmica.
O trocador de calor analisado (TSSHX) pode ser classificado como
da família de trocadores de calor do tipo casco – tubos. Sugere-se
comparar a performance térmica e hidrodinâmica deste novo tipo de
trocador com os já existentes no mercado, e assim avaliar as condições
necessárias para que ele possa ser aplicado em escala industrial.
4. Validar experimentalmente o TSSHX.
Sugere-se fortemente validar experimentalmente o comportamento
térmico e hidrodinâmico do TSSHX e compará-lo com as previsões
teóricas e numéricas aqui apresentadas. Baseado na análise experimen-
tal, pode-se desenvolver correlações experimentais especificas para o
comportamento térmico e hidrodinâmico acoplado para este tipo de
trocadores usando o método adimensional de Π de Buckingham.
5. Testar outros modelos de ebulição e condensação interna.
Como mostrado na seção 2.6, para o tratamento interno dos proces-
sos de mudança de fase, foi usado o modelo de resistência térmica
equivalente. Recomenda-se usar outros modelos para o cálculo dos
coeficientes de transferência de calor por ebulição e condensação no
interior do termossifão, levando em conta as especificidades de outros
casos, ou seja, fluidos de trabalho, geometrias do termossifão e do
feixe, dentre outros.
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Anexo A – MODELOS PARA TRANSFERÊNCIA DE
CALOR E PERDA DE CARGA EM FEIXES DE TUBOS
Neste anexo são apresentados os modelos completos usados no
cálculo da transferência de calor e perda de carga em feixes de tubos
desalinhados, como mostrados na Figura 4b.
A.1 MODELO DE ESDU
A.1.1 Transferência de calor
A velocidade máxima e o número de Reynolds no modelo da
ESDU podem ser definidos como:
umáx =
{
XT
2(XD−do) u∞ para XD <
XT+do
2
XT
(XT−do) u∞ para XD >
XT+do
2
(A.1)
Redo =
umáx doρ
µ
(A.2)
O número de Nusselt para um tubo em fluxo cruzado é:
Nur =

1,309Re0,36do Pr
0,34
(
Pr
Prw
)0,26
para 10≤ Redo < 3×102
0,273Re0,635do Pr
0,34
(
Pr
Prw
)0,26
para 3×102 ≤ Redo < 2×105
0,124Re0,70do Pr
0,34
(
Pr
Prw
)0,26
para 2×105 ≤ Redo < 2×106
(A.3)
O número de Nusselt para o feixe de tubos, usando o diâmetro
do tubo do como comprimento característico, pode ser expresso como
uma correção da Equação A.3, que deve ser multiplicada por um fator
dependente do numero de fileiras de tubos, como mostrado na Tabela 10.
Nudo = NurFr (A.4)
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Tabela 10 – Fator de correção do modelo da ESDU para o feixe de tubos
Nr 1 2 3 4 5 6 7 ≥8
Fr 0,65 0,77 0,84 0,90 0,94 0,97 0,99 1,00
A.2 MODELO DE Z˘UKAUSKAS E ULINSKAS
A.2.1 Transferência de calor
A velocidade máxima e o número de Reynolds no modelo de
Z˘ukauskas e Ulinskas podem ser definidos como:
umáx =
{
XT
2(XD−do) u∞ para XD <
XT+do
2
XT
(XT−do) u∞ para XD >
XT+do
2
(A.5)
Redo =
umáx doρ
µ
(A.6)
O número de Nusselt para o feixe de tubos, usando do como com-
primento característico, pode ser calculado usando a Equação A.7. Para
valores de Redo > 10
3 um fator referente ao tipo de arranjo é acrescentado.
Nudo =

1,04Re0,4do Pr
0,36
(
Pr
Prw
)1/4
para 1≤ Redo < 5×102
0,71Re0,5do Pr
0,25
(
Pr
Prw
)1/4
para 5×102 ≤ Redo < 103
0,35
(
X∗T
X∗L
)0,2
Re0,6do Pr
0,36
(
Pr
Prw
)1/4
para 103 ≤ Redo < 2×105
0,031
(
X∗T
X∗L
)0,2
Re0,8do Pr
0,4
(
Pr
Prw
)1/4
para 2×105 ≤ Redo < 2×106
(A.7)
A.2.2 Perda de carga
A perda de carga em feixes de tubos pode ser expressa como:
∆pfeixe =
(
Eu
k1
)
k1
ρu2máxNr
2
(
µw
µ
)m
(A.8)
A velocidade máxima umáx e o número de Reynolds Redo são
calculadas usando as Equações A.5 e A.6 respectivamente.
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O fator Euk1 pode ser expresso como uma função do arranjo geomé-
trico do feixe e do numero de Reynolds. Assim, para o casos analisados
de X∗T = 1,5 e X
∗
T = 2 tem-se que:
Para X∗T = 1,5 e 3 < Redo < 10
3
Eu
k1
= 0,683+
[
0,111×103
(Redo)
− 0,973×10
2
(Redo)2
+
+
0,426×103
(Redo)3
− 0,574×10
3
(Redo)4
] (A.9)
Para X∗T = 1,5 e 10
3 < Redo < 2×106
Eu
k1
= 0,203+
[
0,248×104
(Redo)
− 0,758×10
7
(Redo)2
+
+
0,104×1011
(Redo)3
− 0,482×10
13
(Redo)4
] (A.10)
Para X∗T = 2 e 7 < Redo < 10
2
Eu
k1
= 0,713+
0,448×102
(Redo)
− 0,126×10
3
(Redo)2
− 0,582×10
3
(Redo)3
(A.11)
Para X∗T = 2 e 10
2 ≤ Redo < 104
Eu
k1
= 0,343+
[
0,303×103
(Redo)
− 0,717×10
3
(Redo)2
+
+
0,88×107
(Redo)3
− 0,38×10
9
(Redo)4
] (A.12)
Para X∗T = 2 e 10
4 ≤ Redo < 2×106
Eu
k1
= 0,162+
[
0,181×104
(Redo)
+
0,792×108
(Redo)2
−
− 0,165×10
13
(Redo)3
+
0,872×1016
(Redo)4
] (A.13)
148
O fator k1 é definido como:
Para 1,25 < X
∗
T
X∗L
< 3,5 e Redo = 10
2
k1 = 0,93
(
X∗T
X∗L
)0,48
(A.14)
Para 1,25 < X
∗
T
X∗L
< 3,5 e Redo = 10
3
k1 = 0,951
(
X∗T
X∗L
)0,284
(A.15)
Para 0,45 < X
∗
T
X∗L
< 3,5 e Redo = 10
4
k1 = 1,28− 0,708(X∗T
X∗L
) + 0,55(
X∗T
X∗L
)2 − 0,113(X∗T
X∗L
)3 (A.16)
Para 0,45 < X
∗
T
X∗L
< 3,5 e Redo = 10
5 e 0,45 < X
∗
T
X∗L
< 1,6 e Redo = 10
6
k1 = 2,016−1,675
(
X∗T
X∗L
)
+0,948
(
X∗T
X∗L
)2
−0,234
(
X∗T
X∗L
)3
+
+0,021
(
X∗T
X∗L
)4
(A.17)
Os efeitos das variações das propriedades do fluido podem ser
consideradas usando o fator m, dado pela Equação A.8.
Para resfriamento do fluido µw > µ
m= 0,776 exp
(
−0,545Re0,256do
)
(A.18)
Para aquecimento do fluido µb > µw
m= 0,968 exp
(
−1,076Re0,196do
)
(A.19)
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A.3 MODELO DE GADDIS E GNIELINSKI
A.3.1 Transferência de calor
No modelo de Gaddis e Gnielinski é considerado a fração de
vazio (void fraction) ψ , calculada como:
ψ =
{
1− pi4X∗T para X
∗
L ≥ 1
1− pi4X∗T X∗L para X
∗
L < 1
(A.20)
O comprimento característico é dado por:
Lc =
pi do
2
(A.21)
O número de Reynolds baseado em ψ e Lc é definido como:
Reψ,Lc =
u∞Lcρ
ψ µ
(A.22)
O número de NuLc,0 para feixes de tubos é uma relação entre o
número de NuLc,laminar (equação A.24) e o NuLc,turbulento (Equação A.25):
NuLc,0 = 0,3+
√
Nu2Lc,laminar+Nu
2
Lc,turbulento (A.23)
NuLc,laminar = 0,664
√
Reψ,Lc
3
√
Pr (A.24)
NuLc,turbulento =
0,037Re0,8ψ,Lc Pr
1+2,443Re−0,1ψ,Lc (Pr
2/3−1) (A.25)
O fator fK leva em conta as variações de propriedades com a
temperatura e o fator fa leva em conta o incremento da transferência de
calor devido à turbulência provocada pelo arranjo geométrico.
fK =

(
Pr
Prw
)0,25
para PrPrw > 1(
Pr
Prw
)0,11
para PrPrw < 1
(A.26)
fa = 1+
2
3X∗L
(A.27)
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O número de Nusselt do feixe NuLc é corrigido pelo número de
fileiras no escoamento cruzado, o qual pode ser expresso como:
NuLc =
NuLc,0 fK fa para Nr > 101+(Nr−1) fa
Nr
NuLc,0 fK para Nr ≤ 10
(A.28)
A.3.2 Perda de carga
A perda de carga em feixes de tubos pode ser expressa como:
∆p= ξ
ρu2máxNr
2
(A.29)
A velocidade máxima umáx e o número de Reynolds Redo são
calculadas usando as Equações A.30 e A.31, respectivamente.
umáx =

X∗T
X∗T−1 u∞ para X
∗
L ≥ 0,5
√
2X∗T +1
X∗T
2(X∗D−1) u∞ para X
∗
L < 0,5
√
2X∗T +1
(A.30)
Redo =
umáx doρ
µ
(A.31)
O fator de arrastro ξ pode ser expresso como uma combinação
de componentes laminar e turbulento.
ξ = ξlaminar fzn,l+(ξturbulento fz,t+ fn,t)Fv, f (A.32)
Fv, f = 1− exp
(
−Redo +200
1000
)
(A.33)
A componente laminar de ξ é expressa como:
ξlaminar =
fa,l,v
Redo
(A.34)
fa,l,v =

280pi
[
(X∗L
0,5−0,6)2+0,75
]
(4X∗T X∗L−pi)X∗T 1,6
para X∗L ≥ 0,5
√
2X∗T +1
280pi
[
(X∗L
0,5−0,6)2+0,75
]
(4X∗T X∗L−pi)X∗D1,6
para X∗L < 0,5
√
2X∗T +1
(A.35)
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A componente turbulenta de ξ é expressa como:
ξturbulento =
fa,t,v
Re0,25do
(A.36)
fa,t,v = 2,5+
(
1,2
(X∗T −0,85)1,08
)
+0,4
(
X∗L
X∗T
−1
)3
−0,01
(
X∗T
X∗L
−1
)3 (A.37)
Os fatores fzn,l, fz,t e fn,t usados na Equação A.32 são dados por:
fzn,l =

(
µw
µ
) 0,57(Nr10 )0,25[( 4X∗T X∗L
pi −1
)
Redo
]0,25
para Nr < 10
(
µw
µ
) 0,57[( 4X∗T X∗L
pi −1
)
Redo
]0,25
para Nr ≥ 10
(A.38)
fz,t =
(
µw
µ
)0,14
(A.39)
fn,t =
ξ0
(
1
Nr
− 110
)
; ξ0 =
[
2(X∗D−1)
X∗T (X∗T−1)
]2
para 5≤ Nr < 10
0 para Nr ≥ 10
(A.40)
